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
b  – коефіцієнт демпфуючої сили при радіальному зміщенні вала; 
0
b  – безрозмірний коефіцієнт демпфуючої сили при радіальному зміщенні 
вала; 

b  – коефіцієнт демпфуючої сили при кутових коливаннях вала; 
0
b  – безрозмірний коефіцієнт демпфуючої сили при кутових коливаннях вала; 
e  – ексцентриситет; 
yx
FF ,  – проекції радіальної сили; 
h  – місцевий радіальний зазор у кільцевому каналі; 
0
h  – середній радіальній зазор у шпариноому ущільненні; 
)0(
c
k  – коефіцієнт жорсткості лінеаризованої гідростатичної сили; 
e
K  – коефіцієнт жорсткості гідростатичної сили при радіальному зміщенні 
вала; 
e
K
0
 – безрозмірний коефіцієнт жорсткості гідростатичної сили при радіальному 
зміщенні вала; 

K  – коефіцієнт жорсткості гідростатичної сили при кутовому зміщенні вала; 
0
K  – безрозмірний коефіцієнт жорсткості гідростатичної сили при кутовому 
зміщенні вала; 
l  – довжина шпаринного ущільнення; 
r
l  – безрозмірний параметр, який характеризує відношення довжини 
ущільнення до його радіусу; 
),(
0
zp  – тиск у концентричному зазорі; 
21
, pp  – тиск рідини перед і за ущільненням; 
p  – перепад тиску на шпаринному ущільненні; 
q  – коефіцієнт циркуляційної сили; 
r  – радіус вала; 
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h
r  – безрозмірний параметр, який характеризує відношення радіуса ущільнення 
до середнього радіального зазору; 
Re  – число Рейнольдса; 
u  – обумовлена полем тиску усереднена по товщині зазору окружна швидкість; 
0
u  – обумовлена обертанням вала усереднена по товщині зазору окружна 
швидкість; 
w – обумовлена полем тиску усереднена по товщині зазору осьова швидкість; 
0
w  – усереднена осьова швидкість рідини між концентрично розташованими 
стінками; 
)(  – безрозмірний коефіцієнт нелінійності гідростатичної сили; 
)(  – безрозмірній коефіцієнт нелінійної жорсткості; 
  – відносний ексцентриситет; 
  – коефіцієнт гідравлічного тертя; 
  – динамічний коефіцієнт в’язкості; 
  – безрозмірний параметр перекосу вала; 
x
  – кут між віссю Oz  та проекцією осі вала на площину Oxz ; 
y
  – кут між віссю Oz  та проекцією осі вала на площину Oyz ; 
  – густина рідини;  
  – частота обертання вала; 
21
,  – коефіцієнти вхідних та вихідних гідравлічних втрат; 
0
  – коефіцієнт повних гідравлічних втрат; 
l
  – коефіцієнт гідравлічних втрат по довжині ущільнення. 
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ВСТУП 
 
Актуальність теми. Відцентрові насоси знайшли широке застосування в 
багатьох галузях народного господарства. Основною особливістю таких машин 
є наявність ротора - обертового вала з закріпленими на ньому різного типу 
деталями. В процесі роботи на ротор діють гармонійні збудження у вигляді сил 
та моментів інерції неврівноважених мас, які обумовлюють його вимушені 
коливання. Таким чином, коливання ротора є неминучими супутниками роботи 
таких машин незалежно від їх розмірів і умов роботи та визначають 
вібраційний стан машини. В той же час сучасні технології потребують 
одночасного збільшення тиску та подач різних рідин та газу. В відцентрових 
машинах необхідні параметри досягаються головним чином за рахунок росту 
частоти обертання роторів, внаслідок чого досягається також зниження 
габаритних та масових характеристик, що особливо важливо для турбонасосних 
агрегатів ракетних двигунів. Але з ростом частоти обертання з’являється 
проблема вібронадійності машини. Слід зауважити, що вібраційний стан 
швидкохідної відцентрової машини в значній мірі визначається 
гідродинамічними процесами, які відбуваються в заповнених рідиною під 
тиском кільцевих зазорах між обертовими та нерухомими елементами 
проточної частини (шпаринних ущільненнях): в залежності від конструкції та 
умов роботи ущільнення вони можуть або знижувати віброактивність ротора, 
або навпаки, спричиняти його динамічну нестійкість. 
 Нині існує чимала кількість теоретичних та експериментальних 
досліджень впливу шпаринних ущільнень на динаміку ротора як вітчизняних, 
так і зарубіжних дослідників. Але в більшості із них розглядаються моделі так 
званих коротких ущільнень, в яких окружною складовою швидкості руху 
рідини, обумовленої полем тиску, нехтують. При використанні ж ущільнень де 
окружна складова потоку порівнянна з осьовою або навіть перевищує її 
динамічні характеристики ротора, як показують експериментальні дослідження, 
суттєво змінюються. 
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Це обумовлює необхідність подальшого поглибленого дослідження 
гідродинамічних процесів у шпаринних ущільненнях при спіральному русі 
рідини в шпарині (модель шпаринного ущільнення довільної довжини) з метою 
уточнення їх якісного і кількісного впливу на динамічні характеристики ротора 
відцентрового насоса. Результати таких досліджень, з одного боку, дадуть 
змогу вже на стадії проектування машини приймати конструктивні рішення, що 
забезпечать низький рівень вібрації, а з іншого – виявляти і по можливості 
усувати причини незадовільного вібраційного стану насосів, що знаходяться у 
експлуатації. 
Зв'язок роботи з науковими програмами, планами і темами. 
Дисертаційна робота виконана на кафедрі загальної механіки та динаміки 
машин Сумського державного університету при виконанні роботи з 
держбюджетної тематики відповідно до плану МОН України та реалізована при 
виконанні держбюджетної науково-дослідницької роботи «Дослідження 
динаміки роторів відцентрових машин та розробка методів ідентифікації їх 
математичних моделей» (№0110U002621). 
Мета досліджень – уточнення динамічних характеристик ротора 
відцентрового насоса на основі поглибленого дослідження спірального руху 
робочої рідини в шпаринних ущільненнях проточної частини.  
Задачі досліджень.  
Для досягнення зазначеної мети у роботі поставлені такі основні задачі: 
- уточнити математичну модель шпаринного ущільнення зі спіральним 
рухом робочої рідини (модель шпаринного ущільнення довільної довжини); 
- розробити аналітичний метод розрахунку радіальної сили, яка виникає у 
шпаринному ущільненні, у лінійній постановці; 
- провести аналіз нелінійності гідростатичної сили, обумовленої 
радіальним зміщенням вала у шпарині; 
- провести експериментальні дослідження величини гідростатичної сили, 
яка виникає у відносно довгому шпаринному ущільненні; 
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- проаналізувати вплив уточненої радіальної сили у шпаринному 
ущільненні на динаміку ротора відцентрового насоса. 
Об’єкт досліджень – спіральна течія ущільнюваного середовища в 
шпаринному ущільненні. 
Предмет дослідження – гідродинамічні процеси у шпаринному ущільненні 
довільної довжини та оцінка їх впливу на динаміку ротора. 
Методи дослідження: аналіз та наукове узагальнення даних літературних 
джерел, що дало можливість обґрунтувати актуальність наукової задачі і 
сформулювати завдання досліджень; математичне моделювання руху рідини в 
щілині, що дозволило створити уточнену модель шпаринного ущільнення; 
аналітичними методами дослідження встановлені залежності складових 
радіальної сили від геометричних розмірів шпарини; чисельними методами 
дослідження при використанні програмного комплексу Mathcad дана оцінка 
нелінійності гідростатичної сили; методи фізичного експерименту, які 
підтвердили адекватність математичної моделі шпаринного ущільнення 
Наукова новизна одержаних результатів: 
- в роботі дістало подальший розвиток дослідження гідродинамічних 
процесів у шпаринному ущільненні відцентрового насоса з урахуванням 
спірального руху рідини, обумовленого як обертанням ротора, так і полем 
тиску рідини в шпарині; 
- вперше побудовані діаграми для безрозмірних коефіцієнтів 
лінеаризованих складових радіальної сили;  
- вперше показано, що нелінійна гідростатична сила в шпаринному 
ущільненні, обумовлена радіальним зміщенням вала, має м’яку характеристику 
жорсткості; 
- вперше експериментально виявлено явище самозбудження коливань не 
обертового вала у відносно довгому ущільненні циліндричної форми; 
- вперше дана експериментальна оцінка коефіцієнту кутової жорсткості 
гідростатичної сили, обумовленої перекосом вала в шпаринному ущільненні 
циліндричної форми. 
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Практичне значення одержаних результатів: 
- розроблена методика для розрахунку складових радіальної сили, яка 
виникає у шпаринному ущільненні проточної частини відцентрового насоса, з 
урахуванням спірального потоку робочої рідини в шпарині; 
- запропонований метод розрахунку нелінійної гідростатичної сили у 
шпаринному ущільненні довільної довжини; 
- проведені експериментальні дослідження гідростатичної сили у відносно 
довгому шпаринному ущільненні. 
Основні результати теоретичних та експериментальних досліджень 
впроваджені у «Науково-дослідному і проектно-конструкторському інституті 
атомного та енергетичного насособудуванні» (ВАТ «ВНДІАЕН» м. Суми), та 
використовуються в навчальному процесі у Сумському державному 
університеті, що підтверджується відповідними актами впровадження. 
Особистий внесок здобувача. Основні наукові та практичні результати 
отримані здобувачем самостійно. Постановка задач досліджень, аналіз та 
обговорення одержаних результатів виконувалися здобувачем спільно з 
науковим керівником. У друкованих працях, опублікованих у співавторстві, 
автору належать: 
[81] – чисельними методами досліджені динамічні характеристики 
модельного ротора;  
[15] – побудована уточнена математична модель шпаринного ущільнення 
для дослідження спірального руху рідини в шпарині; 
[5,6,14] – отримані аналітичні вирази для гідростатичної сили у 
шпариннному ущільненні з урахуванням спірального потоку рідини; 
[9,103] – проведений аналіз нелінійності гідростатичної сили у 
шпаринному ущільненні та її впливу на динамку ротора; 
[7,8,16,17] – опубліковані одноосібно. 
Апробація результатів дисертації. Основні положення і результати 
роботи були представлені і обговорювались на: 13-й та 14-й Міжнародних 
науково-технічних конференціях «Герметичність, вібраційна надійність і 
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екологічна безпека насосного та компресорного обладнання», м. Суми. 2011, 
2014 рр., 11-й Міжнародній науково-технічній конференції «Вибрация – 2014», 
м. Курськ, 2014р., Всеукраїнських міжвузівських науково-технічних 
конференціях «Сучасні технології в промисловому виробництві», м. Суми, 
2010, 2012, 2014 рр., науково-технічних конференціях викладачів, аспірантів і 
студентів факультету технічних систем і енергоефективних технологій 
«Сучасні технології в промисловому виробництві», м. Суми, 2011, 2013 рр., 5-й 
Міжнародній науково-технічній конференції «Проблемы динамики и прочности 
в турбомашиностроении» (Турбо-2014), м. Київ, 2014 р. 
Публікації. За темою дисертації опубліковано 18 наукових праць, серед 
яких 6 статей у фахових виданнях України, 3 статті у складі монографій та 
збірників, 3 статті у закордонних виданнях (2 обліковуються базою даних 
SCOPUS) та 6 тез доповідей на науково-технічних конференціях. 
Структура та об’єм роботи. Дисертаційна робота складається зі вступу, 4 
розділів, висновку, списку використаних джерел, що містить 128 найменувань 
та 2 додатків. Повний обсяг дисертації становить 136 сторінок, 52 рисунка, 5 
таблиць. Обсяг основного тексту дисертації становить 121 сторінку.  
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РОЗДІЛ 1 
СУЧАСНИЙ СТАН ПРОБЛЕМИ ДИНАМІКИ РОТОРІВ 
ВІДЦЕНТРОВИХ МАШИН І МЕТОДІВ ЇХ ДОСЛІДЖЕННЯ 
 
1.1 Вступні зауваження 
 
Сучасні технології потребують одночасного збільшення тиску і подач 
різних рідин та газів. В відцентрових машинах необхідні параметри 
досягаються головним чином за рахунок росту частоти обертання роторів, 
внаслідок чого досягається також зниження габаритних та масових 
характеристик, що особливо важливо для турбонасосних агрегатів (ТНА) 
ракетних двигунів. Так, наприклад, тенденції росту окружних швидкостей в 
насосах і турбінах ТНА можна простежити на рисунку 1.1[44]. Як видно із 
рисунка, за останні 30 років частота обертання ротора відцентрових машин 
зросла майже втричі. 
 
 
Рисунок 1.1 – Тенденції зміни окружних швидкостей в ТНА  
1 – окружна швидкість на зовнішньому діаметрі крильчаток  
водневих насосів; 2 – окружна швидкість на середньому діаметрі  
турбін водневих ТНА; 3 – окружна швидкість на середньому діаметрі  
турбін кисневих ТНА; 4 – окружна швидкість на зовнішньому  
діаметрі крильчаток кисневих насосів 
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Але з ростом частоти обертання стрімко зростає рівень вібрації ротора, що 
знижує надійність та довговічність машини. Як відмічається у [37], переважна 
частка відмов ТНА РРД обумовлена інтенсивними коливаннями ротора. Навіть 
короткочасні їх виходи за допустимі межі часто приводять до руйнування 
підшипників, втрати працездатності ущільнень, поломці самого ротора та 
іншим небезпечним аваріям ТНА.  
Дослідження динамічних характеристик ротора швидкохідної машини є 
складною задачею, оскільки ротор представляє собою складну динамічну 
систему, рисунок 1.2. Характеристики ротора суттєво залежать не тільки від 
його пружно-масових параметрів, а й від сил його взаємодії зі статорними 
елементами, насамперед від гідродинамічних сил в шпаринних ущільненнях. 
Наприклад, проведені експериментальні дослідження балансування ротора 
відцентрового насоса [28] свідчать, що причиною підвищеного рівня вібрації 
ротора на заданих частотах обертання є не стільки його залишковий дисбаланс, 
скільки вплив опор та шпаринних ущільнень. Додаткове балансування ротора 
відцентрового насоса на номінальному режимі для ротора з погано 
сконструйованими вузлами опор та ущільнень, як правило, не покращує 
вібраційні характеристики ротора. 
 
 
Рисунок 1.2 – Ротор відцентрового насоса ЦН 60-180 
 
 
А тому для аналізу і прогнозування вібраційного стану швидкохідної 
відцентрової машини необхідні розрахунки динамічних характеристик ротора з 
урахуванням гідродинамічних процесів, які відбуваються в заповнених рідиною 
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під тиском кільцевих зазорах між обертовими та нерухомими елементами 
проточної частини (шпаринних ущільнень). Саме гідродинамічна система 
«ротор – шпаринні ущільнення» визначає вібраційний стан відцентрового 
насоса.  
 
1.2 Математичні моделі динамічних процесів роторів відцентрових 
насосів 
 
Причини появи недопустимих вібрацій роторів швидкохідних 
відцентрових насосів не завжди є очевидними. Таке положення пояснюється 
тим, що ротор такої машини представляє собою складну коливальну систему, 
характер руху якої визначається сукупністю багатьох маловивчених факторів, 
насамперед збудженням робочою рідиною як в проточній частині насоса так і в 
шпаринних ущільненнях. 
Початок теоретичним дослідженням динаміки швидкохідних машин 
поклала робота шотландського вченого В. Ранкіна, опублікована у 1869 р. 
[124].  
В цій роботі вперше описано вплив відцентрових і пружних сил на 
обертання гнучкого вала, які приводять до появи обертання осі вала в 
вигнутому стані. Цей рух Ранкін назвав «centrifugal whirling» і ввів цей термін в 
англомовну наукову літературу по динаміці роторів. В сучасній вітчизняній 
літературі цьому терміну відповідає термін «прецесія осі ротора». 
Застосовуючи теорію Пуассона поперечних коливань стержня [123] Ранкін 
вперше показав, що критична кутова швидкість обертання вала з’являється в 
той момент, коли пружній вал втрачає стійкість прямолінійної форми і в 
області критичних частот робота машини супроводжується підвищеними 
вібраціями.  
Перші математичні моделі роторів для дослідження їх динамічних 
характеристик були розроблені професором Мюнхенського університету 
Августом Фепплем в 1895 р. [116,117]. В цих роботах, зокрема, показано, що 
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при необмеженому зростанні кутової швидкості обертання вала з диском, центр 
маси диска прагне зайняти положення по лінії опор вала (явище самоцентровки 
ротора). 
Починаючи з роботи Дапкерлея [114], який в 1894 р. запропонував 
емпіричні формули для розрахунку критичних швидкостей ротора, зусилля 
багатьох дослідників були направлені на розробку наближених методів 
розрахунку критичних швидкостей обертання ротора, оскільки знаходження 
останніх вважалося на той час основною задачею розрахунків роторів. Але 
виявлений в 1925 р. Бертом Ньюкирком в дослідницькій лабораторії фірми 
General Electric нестійкий рух ротора у підшипниках ковзання [71] поклав 
початок вивченню проблеми автоколивань роторів відцентрових машин, яка 
має важливе значення не тільки для конструювання підшипників ковзання, а й 
для проектування машини в цілому. На даний час є велика кількість як 
теоретичних так і експериментальних досліджень динамічних характеристик 
ротора відцентрової машини у підшипниках ковзання [3,24,39,45,47,69,72,73] 
[74,78,91]. Розроблені при цьому методи дослідження математичних моделей 
вказаних роторних систем використовуються при дослідженні динамічних 
характеристик ротора відцентрового насоса. Але слід відмітити, що, не 
дивлячись на це, задача дослідження динамічної стійкості системи «ротор - 
шпаринні ущільнення» вивчена недостатньо. Таке положення можна пояснити 
тим, що, по-перше, вказана задача дуже складна, а з іншої сторони - робочий 
діапазон швидкостей обертання роторів більшості відцентрових насосів 
знаходиться у області динамічної стійкості [40,61], а тому вказані розрахунки 
не представляють собою інтересу і, як правило, не проводяться. 
Не зупиняючись на добре відомих методах наближеної оцінки критичних 
швидкостей ротора відцентрової машини, описаних в довідковій літературі та 
на даний час рідко використовуваних при практичних розрахунках, відмітимо, 
що сучасні розрахунки динамічних характеристик моделей роторів 
відцентрових машин проводяться з використанням комп’ютерної техніки і 
базуються на чисельних методах.  
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В періодичній літературі є велика кількість робіт, в яких пропонуються 
різноманітні моделі ротора. Але всі вони можуть бути зведені до двох 
принципово різних моделей та їх модифікацій, для яких характерно наступне 
[11,40]: 
- рекурентні залежності між узагальненими координатами та 
узагальненими силами складаються в i -му та  1i -му перерізах вала;  
- рекурентні залежності складаються між коефіцієнтами рівнянь, які 
пов’язують між собою основні змінні в i -му та  1i -му перерізах вала. 
Методи першої групи називають методом початкових параметрів або 
методом скінчених елементів, а другої – методом динамічних жорсткостей або 
динамічних податливостей. 
Метод початкових параметрів в матричній формі часто використовують 
при розрахунках власних частот та амплітуд вимушених коливань 
консервативних моделей роторів з розподіленими параметрами [4,55,65,86]. 
При цьому в якості розрахункової моделі приймають вал ступінчато-змінного 
перерізу з безперервно розподіленою по довжині масою та довільним числом 
зосереджених мас (насаджених на вал деталей ротора) і пружних опор 
(підшипників або шпаринних ущільнень).  
Широкі можливості при дослідженнях динамічних характеристик роторів 
відцентрових машин методом початкових параметрів дає використання 
узагальнених координат та сил у комплексній формі. Такий підхід хоча суттєво 
й збільшує об’єм обчислень, але дає можливість врахувати в розрахунках 
складові гідродинамічної сили (демпфуючої, циркуляційної та інших), яка 
виникає у шпаринних ущільненнях насоса або підшипниках ковзання. Це дає 
можливість не тільки уточнити по амплітудно-частотним характеристикам 
критичні швидкості обертання ротора [1], а й оцінити його резонансну 
амплітуду вимушених коливань [93]. 
Недоліком методу початкових параметрів є те, що метод не дозволяє 
проводити дослідження роторних систем в нелінійній постановці. 
Використовуючи метод початкових параметрів та теорію лінійних 
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диференціальних операторів в [12,83] пропонується модель динамічної 
дискретизації ротора з безперервно розподіленою по довжині масою та 
довільним числом зосереджених мас і пружно-демпфуючих опор ротора. Як 
відмічено в [61], даний метод спрощує задачу дослідження динамічних 
характеристик ротора відцентрового насоса, зберігаючи при цьому достатню 
для практики точність, але його ефективність зменшується з ростом числа 
неконсервативних елементів.  
Метод динамічної жорсткості базується на дискретній моделі ротора, яка 
ставиться у відповідність моделі ротора з розподіленими параметрами. В цьому 
випадку розрахункова схема представляє собою вал, який складається з 
безінерційних ділянок та зосереджених мас, на які діють зовнішні сили, в тому 
числі й нелінійні. Рівняння руху досліджуваної системи складаються при різних 
припущеннях, що відповідають конкретним задачам [1,37,40,41]. Недоліком 
такого підходу є те, що точне дослідження динамічних характеристик ротора 
потребує введення великого числа зосереджених мас, що суттєво ускладнює 
реалізацію таких розрахунків. В роботах [75,84,85] запропонований метод 
побудови математичних моделей роторів з малим числом (3-х, 4-х, 5-ти 
масових дискретних моделей) зосереджених мас, величини яких вибираються 
так, що розбіжність між власними частотами (першою, другою та третьою) 
дискретної моделі та моделі з розподіленою масою була найменша згідно 
критерію найменших квадратів. 
На підставі вищевикладеного можна зробити висновок, що існуючі методи 
дозволяють проводити динамічні розрахунки (власних частот, вимушених 
коливань, нелінійних коливань та граничної по стійкості частоти обертання) 
будь-якої роторної системи. Труднощі, які виникають при цьому, пов’язані з 
відсутністю достовірної інформації про сили взаємодії ротора відцентрової 
машини зі статорними елементами, насамперед, про гідродинамічні процеси в 
шпаринних ущільненнях проточної частини відцентрового насоса.  
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1.3 Стан теорії і методів розрахунку гідродинамічних реакцій 
шпаринних ущільнень та досліджень їх впливу на динаміку ротора 
 
1.3.1 Вступні зауваження 
У проточній частині гідромашин для усунення значних перетоків рідини із 
зон високого тиску в зони пониженого тиску використовуються шпаринні 
ущільнення, утворені спеціально виконаними поверхнями робочих коліс, валів 
та іншими елементами ротора разом з нерухомими елементами корпуса, 
рисунок 1.3. Їх ущільнюючий ефект базується на використанні гідравлічного 
опору кільцевих дроселів з малим (0,1-0,4мм) радіальним зазором.  
 
 
 
Рисунок 1.3 – Насос ЦН 60-180 
1-підшипник, 2-ротор, 3-корпус, 4-переднє шпаринне ущільнення, 5-
міжступеневе шпаринне ущільнення, 6-гідроп’ята  
 
Довгий час розрахунок шпаринних ущільнень зводився до визначення 
витрат і їх розробка була основана на досвіді конструктора. Але в середині 50 
років проф. Ломакін вперше звернув увагу на вплив конструкції шпаринного 
ущільнення на вібраційний стан ротора. При перших пусках живильних насосів 
СПВ 220-280 при тиску 22 МПа з подачею 345 м3/год і частотою обертання 
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6000 об/хв. з’являлася підвищена вібрація, внаслідок якої через 2-3, максимум 
600-800 годин доводилося зупиняти насос і замінювати ротор [18,51,52,59]. 
Зусилля, направлені на підвищення якості виготовлення і монтажу ротора, його 
балансування, модернізації підшипників та муфти не дали бажаних результатів. 
Тільки після заміни трьохшпаринних ущільнень на одношпаринні проблема 
вібрацій була повністю усунута. Досліди на спеціально виготовленому стенді 
показали, що у трьохшпаринних ущільненнях, прийнятих в конструкції насоса 
для зменшення об’ємних втрат, при перепаді тиску більше 3 МПа виникають 
інтенсивні самозбуджуючі коливання ротора [59]  
Потреби теплової та атомної енергетики в відцентрових насосах на високі 
параметри, а також створення турбонасосних агрегатів ракетних двигунів 
великої потужності для космічних кораблів багаторазового використання ще 
раз засвідчили актуальність проблеми суттєвого впливу конструкцій 
шпаринних ущільнень на динаміку ротора відцентрового насоса.  
 
1.3.2 Моделі турбулентного руху рідини в шпарині 
Не дивлячись на конструктивну простоту шпаринних ущільнень, 
дослідження їх динамічних характеристик є достатньо складною задачею. Це 
обумовлено турбулентним рухом рідини в шпарині. Дотепер ще нема достатньо 
задовільної теорії турбулентної течії рідини, яка б безпосередньо випливала б із 
основних рівнянь гідродинаміки. На сьогодні втрати напору, профіль швидкості 
в каналі, витік рідини через шпарину визначаються по формулам, одержаним в 
результаті обробки експериментальних даних.  
Слід відмітити, що дослідження гідродинамічних процесів у шпаринних 
ущільненнях базуються на теорії гідродинамічного змащення, основи якої 
закладені М.П. Петровим [70], Б. Тауером [126] і О. Рейнольдсом [125]. Огляд 
напрямків розвитку даної теорії наведений у роботах [70,79], присвяченим до 
століття теорії Рейнольдса. 
Як відомо, турбулентну течію характеризують як неупорядкований рух 
рідини, при якому такі параметри як швидкість та тиск рідини хаотично 
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змінюються в просторі та в часі. Щоб теоретично описати турбулентну течію, 
залежну змінну в рівняннях руху представляють у вигляді суми її усередненої в 
часі величини та випадкової складової (пульсацій). Ці пульсації проникають із 
шару в шар усередненого руху і утворюють турбулентне тертя між шарами. 
Основна проблема при дослідженні турбулентної течії в тонких шарах рідини з 
теоретичної точки зору полягає в тому, щоб виразити тензор турбулентних 
напружень, який входить в рівняння руху як додаткові невідомі, через 
параметри усередненої швидкості та звести рівняння до розв’язного виду. Така 
процедура й визначає модель турбулентності. 
На даний час існує багато моделей турбулентної течії. Їх спектр дуже 
широкий: від простих алгебраїчних зв’язків до складних моделей 
Рейнольдсових напружень, які містять кілька диференціальних рівнянь. Але 
жодна з моделей не є універсальною (найбільш повний огляд моделей 
турбулентності наведений в [19]). Вибір моделі турбулентності для конкретної 
задачі – питання не просте.  
Для дослідження гідродинамічних процесів у шпаринних ущільненнях, як 
відмічається в [11] з посиланням на [90], практичне застосування одержали в 
основному три теорії турбулентної течії: Константинеску [48,49], Нг, Пена і 
Елрода [66] та Хирса [94]. Існуючі моделі турбулентності у формі 
диференціальних рівнянь, із розв’язків яких знаходиться турбулентна в’язкість, 
громіздкі в використанні й не дають суттєвих відмінностей, а тому широкого 
застосування поки що не одержали. На користь цього висновку вказують й 
проведені на суперкомпютерах з застосуванням спеціальних програмних 
продуктів чисельні експерименти [26]. 
Моделі Константинеску та Нг, Пена і Елрода побудовані з використання 
поняття турбулентної в’язкості, яке було введено Бусинеском та визначало 
зв'язок між турбулентними напруженнями та градієнтом усередненої швидкості 
рідини. Для визначення турбулентних напружень Константинеску 
використовує гіпотезу Прандля, в основу іншої теорії покладений закон зміни 
швидкості біля стінки каналу та поняття про коефіцієнт турбулентного 
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переносу кількості руху. В подальшому цей напрямок знайшов розвинення в 
[20,21,64,65]. В основу теорії, запропонованої Хірсом, покладений 
експериментально встановлений факт, що залежність між напруження тертя на 
стінці та усередненою швидкістю руху рідини відносно стінки можна виразити 
степеневою функцією від числа Рейнольдса. 
Слід відмітити [11,90], що теорії [49,66] приводять безпосередньо, а [94] 
після додаткових перетворень до одного й того виду рівнянь 
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
zx
kk ; 

hv2
Re  - число Рейнольдса для спірального потоку. 
Розбіжність між моделями турбулентного тертя визначається 
коефіцієнтами 
zx
kk , залежність яких від числа Рейнольдса приведена на 
рисунку 1.4. Із рисунка видно, що при 
3104Re   (а саме такими числами Re  
характеризується автомодельна область турбулентного руху в шпаринних 
ущільненнях відцентрового насоса) розбіжність несуттєва. А тому нема підстав 
вважати, що результати досліджень будуть суттєво залежати від того, яка 
модель турбулентної течії покладена при цьому в основу досліджень.  
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Рисунок 1.4 – Залежність коефіцієнтів zx kk ,  від числа Рейнольда Re  
1- теорія Константинеску; 2- теорія Нг і Пена; 3- теорія Хирса; 4, 5 – теорія   
Ю. Ямади для турбулентного режиму та його автомодельної області. 
 
На користь такого висновку свідчать і результати робіт [11,35,55,104,110]. 
Наприклад, в роботі [43] наведена порівняльна оцінка результатів, одержаних з 
використанням теорій [49,94], яка свідчить про задовільну відповідність 
пружних, демпфуючих, циркуляційних сил та наявність деякій розбіжності 
інерційних та гіроскопічних сил. Але на думку автора [110] відповідність 
методик можна вважати задовільною, оскільки розбіжність сил, обумовлених 
інерційними ефектами не має суттєвого значення, оскільки останні на порядок 
менше перших і при розрахунках динаміки ротора ними, як правило, нехтують. 
В той же час в роботах [11,35] відмічається, що існують дуже значні 
розбіжності по кінцевому результату між методиками розрахунки радіальних 
сил в шпарині, в основу яких покладена одна й та ж модель шпаринного 
ущільнення: пружні сили можуть відрізнятися в 2, а демпфуючі в 6-8 раз. Ця 
обставина, на думку авторів вказаних робіт, пояснюється різним ступенем 
допущень, які приймаються при розв’язанні даної задачі. 
На підставі вищевикладеного, можна зробити висновок, що розрахунок 
гідродинамічних параметрів шпаринного ущільнення залежить не стільки від 
того, яка модель турбулентності покладена в основу досліджень, скільки від 
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тих допущень, які приймаються при розв’язанні нелінійних рівнянь 
нестаціонарного руху рідини у шпарині.  
 
1.3.3 Гідродинамічні характеристики шпаринних ущільнень 
Як відмічалося раніше, проблема актуальності дослідження 
гідродинамічних процесів у шпаринному ущільненні та їх впливу на динаміку 
ротора з’явилася в середині 50 років [51,101]. Вперше теоретичний аналіз 
гідродинамічних процесів в шпаринних ущільнення провів Ломакін А.А. В 
своїх роботах [51,52] він показав, що в циліндричній шпарині при 
ексцентричному положенні вала виникає радіальна сила, яка направлена вздовж 
лінії центрів в протилежну сторону зміщенню вала. Дав фізичне пояснення її 
походженню, одержав формулу для її обчислення та показав, що ця сила, 
впливаючи на згинальну жорсткість ротора, може суттєво змінити його 
критичну швидкість. Дана сила має гідростатичну природу, а тому її, як 
правило, називають гідростатичною силою.  
Потреби теплової енергетики в насосах з дуже високими на той час 
параметрами підняли на більш високий рівень проблему актуальності впливу 
шпаринних ущільнень на вібраційний стан відцентрової машини. Як 
відмічається в [59], у 1957 році в Сумах в Спеціальному конструкторському 
бюро живильних насосів (нині ВНДІАЕН) було створено стенд, на якому 
проводилися вібраційні дослідження натурних роторів високонапірних 
живильних насосів з різними конструкціями шпаринних ущільнень. Все це 
стимулювало зацікавленість дослідників до теоретичних та експериментальних 
досліджень гідродинамічних процесів в шпаринному ущільненні та їх впливу 
на вібраційний стан відцентрових насосів.  
Слід відмітити, що в цей час з’являються перші роботи 
Марцинковського В.А. [56,57,60], в яких запропонована уточнена модель 
шпаринного ущільнення, на базі якої дана оцінка пружним та демпфуючим 
силам шпаринного ущільнення. Але найбільш повний аналіз вказаної проблеми 
він наводить у монографіях та статтях [55,58,59,61,62,119] Його дослідження 
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показали, що рух ротора в шпаринному ущільненні (обертання ротора та його 
прецесія) приводить до зміни усередненого гідравлічного опору в шпарині і до 
появи в шпарині інших (гідродинамічних) сил: демпфуючої, циркуляційної (в 
зарубіжній літературі циркуляційну силу називають перехресною жорсткістю), 
інерційної та гіроскопічної (перехресного демпфування). Розглядаючи модель 
короткого шпаринного ущільнення ( 5,0/ rl ) з урахуванням конусності зазору 
та перекосу осей роторної та статорної втулок при ламінарному та 
турбулентному русі робочої рідини він вперше одержав аналітичні вирази для 
обчислення витоку рідини через шпарину та складових радіальної сили в 
лінійній постановці, структура якої описується співвідношенням (1.1) 
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Аналіз одержаних виразів показує, що їх значення суттєво залежать від 
геометричних розмірів шпарини, в першу чергу від форми кільцевого каналу: 
конфузорність каналу збільшує (порівняно з циліндричним зазором) складові 
радіальної силі, а дифузорність – навпаки, їх зменшує, причому існують 
критичні значення, при переходи через які знаки коефіцієнтів змінюються. В 
вищенаведених монографіях показано, якщо гідростатична сила, яка виникає в 
шпаринному ущільненні, впливає тільки на згинальну жорсткість ротора та 
може змінити його критичну частоту, то гідродинамічні сили можуть привести 
до втрати динамічної стійкості системи «ротор - шпаринні ущільнення». 
Зокрема, у [55] на спрощеній одномасовій симетричний моделі ротора на 
жорстких опорах, рисунок 1.5, проведені дослідження впливу шпаринних 
ущільнень на основні динамічні характеристики ротора. 
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Рисунок 1.5 – Модель одномасового ротора в шпаринних ущільненнях 
 
Найбільш важливі для практики результати цих досліджень можна звести 
до наступного: 
- при швидкостях обертання модельного ротора у циліндричних 
шпаринних ущільненнях при )1(2
KP
   ротор здійснює пряму синхронну 
прецесію ( )1(
KP
 - перша власна частота ротора з урахуванням шпаринних 
ущільнень); 
- при швидкості обертання ротора )1(2
KP
   з’являється явище 
самозбудження коливань ротора з частотою )1(
KP
 ; 
- конфузорність кільцевого каналу підвищує (порівняно з циліндричною 
шпариною) критичну швидкість роторної системи та знижує амплітуду 
коливань; 
- дифузорність каналу понижує критичну швидкість ротора, а при 
перевищенні критичного значення дифузорності навіть необертовий ротор 
втрачає стійкість; 
-  при проектуванні високонапірних насосів необхідно дуже уважно 
підходити до вибору конструкції шпаринного ущільнення.  
Проблемі дослідження гідродинамічних характеристик шпаринного 
ущільнення присвячено ряд робіт за участі Х.Ф. Блека [105,106,107,117], які 
можна вважати першими у зарубіжній літературі. В них розглядається 
турбулентний рух рідини в шпаринному ущільненні без конусності та перекосу 
осей роторної та статорної втулок. Аналіз гідродинамічних сил проводиться в 
лінійній постановці для коротких шпарин та шпарин довільної довжини. 
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Одержані результати свідчать про те, що для розрахунку типових шпаринних 
ущільнень  rl 5,0  може бути використана модель короткого шпаринного 
ущільнення. Розбіжність між кінцевими результатами при обчисленні пружної 
та демпфуючої сил, яка обумовлена окружними перетоками рідини в шпарині, 
пропонується корегувати додатковими коефіцієнтами (1.2) 
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які знайшли в наш час широке застосування при дослідженні гідродинамічних 
характеристик відносно довгих шпаринних ущільнень. Але в [43] на підставі 
проведених чисельних експериментів відмічається, що запропоновані 
корегуючі коефіцієнти 
bc
kk ,  потребують уточнення. Вплив окружних перетоків 
рідини в шпарині, обумовлених полем тиску, оцінювати корегуючим 
коефіцієнтом пропонує й автор [86]. Наведені факти ще раз свідчать про 
актуальність проблеми дослідження спірального руху рідини в шпарині. 
Проблемам динамічної нестійкості та підвищеним вібраціям роторів 
відцентрових турбонасосних агрегатів двигунів установки транспортного 
космічного корабля багаторазового використання «Спейс-Шаттл» присвячено 
багато робіт за участі Д.В. Чайлдза [109,110,111,112]. Наприклад, в роботі [97] 
відмічається, що труднощі, з якими довелося зіткнутися при випробуваннях 
турбонасосного агрегату, були обумовлені динамічною нестійкістю ротора: при 
швидкостях обертання між 17500 і 20000 об/хв. починалася досинхронна 
прецесія з наступним швидким зростанням амплітуди. Як з’ясувалось, 
причиною нестійкого руху ротора були радіальні сили в ущільненнях ротора, 
реконструкція яких дозволила розв’язати проблему стабілізації ротора.  
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У більшості наведених роботах аналіз радіальної сили шпаринного 
ущільнення проводиться у лінійній постановці. Але в реальних умовах ротор 
завжди займає ексцентричне положення відносно осі втулки. Враховуючи те, 
що величина радіального зазору вимірюється десятими долями міліметру, 
відносне зміщення може бути значним. В цьому випадку з’являться задача 
дослідження нелінійності складових радіальної сили. Дана задача розглядається 
в роботах [86,102,105]. Про характер нелінійності складових радіальної сили 
можна судити по приведеному у [35] рисунку 1.6, який побудований по даним 
[108] (коефіцієнт 
1S
k  характеризує гідростатичну силу, 
1
b - демпфуючу і 
1
q - 
циркуляційну). Видно, що використання лінійної моделі забезпечує достатню 
інженерну точність в границях зміни відносного ексцентриситету від 0 до 0,5.  
 
 
Рисунок 1.6 – Залежність динамічних параметрів шпаринного ущільнення 
від відносного ексцентриситету 
 
 Слід відмітити, що аналітичні дослідження нелінійності складових 
радіальної сили базуються на моделях короткого шпаринного ущільнення, 
тобто без урахування окружних перетоків рідини у шпарині, обумовлених 
полем тиску рідини. В цьому випадку, як видно із рисунка 1.6, з ростом 
27 
 
ексцентриситету складові радіальної сили зростають. Але в [9] показано, що з 
урахуванням окружних перетоків робочої рідини в шпарині, обумовленими 
полем тиску рідини, гідростатична сила має м’яку характеристику жорсткості, 
тобто урахування у математичній моделі шпаринного ущільнення окружних 
перетоків може привести не тільки до кількісної розбіжності результатів, а й 
якісної. А тому для дослідження нелінійних гідродинамічних процесів у 
шпарині необхідно використовувати, на думку автора даної роботи, тільки 
модель шпаринного ущільнення довільної довжини. 
В останній час в літературі з’явилося ряд робіт присвячених числовим 
методам розрахунку радіальних сил у шпаринному ущільненні 
[26,42,82,87,98,100,113,115,118], у яких автори вказують на задовільну 
відповідність результатів розрахунку з експериментом. Так наприклад, у [26,42] 
продемонстрована можливість ефективного застосування сучасного пакета 
розрахунку гідродинаміки ANSYSCFX 11.0 для моделювання руху рідини в 
щілинах при різних моделях турбулентності. 
Розвинення теорії розрахунку динамічних характеристик шпаринних 
ущільнень і аналіз їх впливу на динаміку ротора знайшло також в роботах як 
вітчизняних [10,76,80,82,88,89] так і зарубіжних [2,25,30,32,33,53,67,92,96,120] 
[121,122,128] дослідників. 
Експериментальні дослідження, проведені на спеціальних стендах 
[13,22,34,77,95] і на натурних насосах [55,101] підтверджують теоретичні 
висновки про значний вплив шпаринних ущільнень на динаміку ротора.  
Слід відмітити, що в [31,38,68] описана конструкція так названих 
«безвальних» насосів, в яких роль підшипників відіграють шпаринні 
ущільнення, встановлені безпосередньо на робочих колесах або гідроп’яті. 
Розглянуті вище роботи є ключовими і визначають стан задачі 
дослідження гідродинамічних процесів у шпаринному ущільненні та їх впливу 
на динамічні характеристики ротора відцентрової машини. 
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1.4 Висновки. Постановка задач 
 
На підставі вищевикладеного можна зробити наступні висновки: 
1. Задачі розрахунку динамічних характеристик ротора (власні частоти, 
вимушені коливання та гранична по стійкості частота обертання вала) 
відцентрової машини з урахуванням шпаринних ущільнень у методичному 
плані можуть вважатися вирішеними. Надійність вказаних розрахунків 
визначається достовірністю інформації про величину складових радіальної сили 
та моментів у шпаринному ущільненні. 
2. Динамічні характеристики роторів швидкохідних машин у значній мірі 
визначаються дією гідродинамічних сил: виникаючі в ущільненні 
гідродинамічні сили в залежності від конструкції та умов роботи ущільнення 
можуть або знижувати віброактивність ротора, або навпаки, обумовлювати 
його динамічну нестійкість. Шляхи підвищення вібраційної надійності 
відцентрових машин пов’язані з питаннями удосконалення конструкцій 
шпаринних ущільнень проточної частини. 
3. У інженерній практиці використовується ряд підходів до дослідження 
турбулентного руху рідини в тонких шарах, але вибір моделі турбулентного 
руху суттєво не впливає на кінцевий результат розрахунку шпаринних 
ущільнень. Протиріччя у висновках дослідників виникають із-за тих допущень, 
які приймаються при розв’язанні нелінійних рівнянь нестаціонарного руху 
рідини в шпарині. 
4. Нині існує чимала кількість теоретичних та експериментальних 
досліджень впливу шпаринних ущільнень на динаміку ротора як вітчизняних, 
так і зарубіжних дослідників. Але в більшості із них розглядаються моделі так 
званих коротких ущільнень, в яких окружною складовою швидкості руху 
рідини, обумовленої полем тиску, нехтують. При використанні ж ущільнень де 
окружна складова потоку порівнянна з осьовою або навіть перевищує її 
динамічні характеристики ротора суттєво змінюються. 
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5. В літературі відсутні аналітичні методи розрахунку шпаринних 
ущільнень з урахуванням спірального руху робочої рідини в шпаринному 
ущільненні, який обумовлений як обертанням вала так і полем тиску рідини в 
шпарині (модель шпаринного ущільнення довільної довжини). 
Виходячи із цього у роботі поставлені такі основні задачі: 
- уточнити математичну модель шпаринного ущільнення зі спіральним 
рухом робочої рідини (модель шпаринного ущільнення довільної довжини); 
- розробити аналітичний метод розрахунку радіальної сили, яка виникає у 
шпаринному ущільненні в лінійній постановці; 
- провести аналіз нелінійності гідростатичної сили, обумовленої 
радіальним зміщенням вала. 
- провести експериментальні дослідження впливу спірального руху 
робочої рідини в шпаринному ущільненні на гідростатичну силу;  
- проаналізувати вплив уточненої гідродинамічної сили у шпаринному 
ущільненні на динаміку ротора відцентрового насоса. 
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РОЗДІЛ 2 
РОЗРОБКА МЕТОДА ОБЧИСЛЕННЯ ГІДРОДИНАМІЧНИХ РЕАКЦІЙ 
У ШПАРИННОМУ УЩІЛЬНЕННІ ДОВІЛЬНОЇ ДОВЖИНИ 
 
2.1 Постановка задачі 
 
Підвищення робочих швидкостей обертання роторів відцентрових насосів 
висуває на перший план проблему забезпечення надійності їх вібраційного 
стану, який, як відзначалося раніше, в значній мірі залежить від 
гідродинамічних процесів у шпаринних ущільненнях. Оскільки ущільнення 
безконтактного типу не мають альтернативи при великих швидкостях, виникає 
актуальна науково-практична задача подальшого дослідження гідродинамічних 
процесів у цих ущільненнях. Дана задача достатньо складна і до теперішнього 
часу не має однозначного розв’язку. Тому доводиться йти на ряд спрощень, а 
достовірність одержуваних результатів перевіряти експериментальними 
даними.  
Як правило, в відцентрових насосах шпаринні ущільнення працюють при 
високих перепадах тиску та окружних швидкостях, тому рух рідини в щілині 
характеризується значеннями чисел Рейнольдса 64 10...10Re  , отож можна 
обмежитися розглядом автомодельної області турбулентного руху робочої 
рідини. 
Слід також зауважити, що при розробці математичної моделі шпаринного 
ущільнення важливо не упустити деякі принципові моменти, які суттєво 
можуть вплинути на динамічні параметри ущільнення. Одним із таких моментів 
є окружна течія робочої рідини в щілині, обумовлена полем тиску рідини.  
 Враховуючи поставлені задачі та вищенаведені зауваження, задачу про 
дослідження гідродинамічних процесів в шпаринних ущільненнях довільної 
довжини будемо вирішувати при наступних допущеннях: 
1. Розглядаються гладкі циліндричні кільцеві канали, для яких радіальний 
зазор значно менше діаметра.  
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2. Режим руху по всій щілині – автомодельна область турбулентного 
руху. 
3. Допускається, що тепло, яке виділяється в результаті внутрішнього 
тертя в рідині, практично миттєво відводиться із кільцевого каналу, тобто 
розглядається ізотермічний рух.  
 
2.2 Математична модель гідродинамічних процесів шпаринного 
ущільнення довільної довжини 
 
Розглянемо модель шпаринного ущільнення, що представляє собою 
кільцевий дросель, утворений внутрішнім циліндром (валом) і зовнішнім 
циліндром (втулкою), рисунок 2.1. Вал обертається навколо власної осі з 
частотою  , сама вісь вала рухається відносно нерухомої осі втулки. 
Геометричні параметри щілини: довжина l , радіус вала r , радіус втулки R  та 
середній радіальний зазор rRh 0 . 
Введемо системи координат, пов’язані зі шпаринним ущільненням, які 
будемо використовувати в подальшому (рис. 2.1).  
1) Нерухома система координат Oxyz (права): початок координат 
знаходиться на осі втулки в точці О, вісь Oy направлена вертикально вгору, вісь 
Oz направлена вздовж осі втулки. 
2) Рухома система координат Ox1y1z1 (права): початок координат 
знаходиться на осі втулки в точці О, вісь Oх1 проходить через геометричний 
центр зміщеного вала і обертається разом з лінією центрів, вісь Oz1 направлена 
вздовж осі втулки. 
3) Циліндрична система координат ),,( 1 zr  : початок координат 
знаходиться на осі втулки в точці О, полярна вісь співпадає з віссю Ох, вісь Oz 
направлена вздовж осі втулки. 
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Рисунок 2.1 – Схема шпаринного ущільнення 
а) – повздовжній переріз; б) – поперечний переріз; 
в) – кути перекосу осей вала і втулки 
 
Виразимо величину радіального зазору щілини. 
При радіальному зміщенні вала (без перекосу) на величину e , рисунок 2.2 
а, значення величини радіального зазору щілини в будь-якій точці визначається 
формулою 
 
,coscos)(   reRh  
33 
 
 
де .1sin
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Тоді  
 
  cos1cos)(
00
 hehh ,     (2.1) 
 
де 
oh
e
 - відносний ексцентриситет. 
У випадку зміщення вала з перекосом осей вала і втулки, рисунок 2.1 в, в 
перерізі z  зміщення центру вала 1e  обумовлене двома зміщеннями: 
паралельним зміщення осі вала e  та зміщенням 0e , обумовлене поворотом вала 
навколо точки 1O , рисунок 2.2 б. Тоді величина радіального зазору в нерухомі 
системі координат Oxyz , враховуючи (2.1), виражається формулою 
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де  )0,,( yx  – координати центра вала в нерухомій системі координат на вході 
шпаринного ущільнення (точки 1O ); 
x
  – кут між віссю Oz  та проекцією осі вала на площину Oxz ; 
y
  – кут між віссю Oz  та проекцією осі вала на площину Oyz . 
 
 
34 
 
 
Рисунок 2.2 – До обчислення місцевого радіального зазору 
 
Для опису розвиненого турбулентного руху рідини у шпаринному 
ущільненні використаємо основне рівняння Рейнольдса [50] 
 
 vvdivvpgrad
dt
vd
  2 ,   (2.3) 
 
де  v – усереднена у часі швидкість;  
v – відхилення дійсної швидкості від усередненої (пульсаційна 
швидкість);  
p  – усереднений у часі тиск;  
 – густина рідини;  
 – динамічний коефіцієнт в’язкості; 
Зауважимо, що доданок vF 2
1
   характеризує силу в’язкого тертя, а 
 vvdivF  
2  – силу турбулентного тертя. 
Виразимо силу турбулентного тертя 2F , аналогічно [55], через коефіцієнт 
гідравлічного тертя ( ) і усереднену швидкість руху cv рідини 
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де  2222
1 zrc
vvvv 

,
zr
vvv ,,
1 
– складові усередненої у часі швидкості 
спірального руху рідини відповідно в радіальному, тангенціальному та 
осьовому напрямках; 
0
v  - орт вектора швидкості; )cos;cos;(cos0 v . 
Як і більшість дослідників [10,34,55], для автомодельної області 
турбулентного спірального руху рідини коефіцієнт гідравлічного тертя беремо 
по експериментальним даним Ю. Ямада [127] 04,0  та, в силу малості 
величини кільцевого зазору по відношенню до довжини ущільнення та його 
радіуса, допускаємо .0,0;
1
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p
rr  
З урахуванням зроблених зауважень рівняння (2.3) в циліндричній системі 
координат приймає вид 
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Зауважимо, рівняння (2.4) описує рух елементарного об’єму суцільного 
середовища. При цьому доданки рівняння, строго говорячи, не є силами, 
діючими на дискретні частинки, а лише густиною розподілу сил в 
елементарному об’ємі суцільного середовища. Щоб визначити силу, діючу в 
перерізі каналу на об’єм рідини, що знаходиться між стінками каналу 
одиничної ширини, проінтегруємо кожний доданок рівняння (2.4) по товщині 
зазору 
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Ураховуючи, що тиск рідини і усереднена швидкість по величині зазору 
при турбулентному русі (розглядається автомодельна область турбулентного 
руху рідини) суттєво не змінюються, одержимо 
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де dyF
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F
h
p 
0
11
1
 - усереднена по товщині зазору результуюча сила в’язкого 
тертя. 
Спроектувавши (2.5) на осі циліндричної системи координат z, , 
одержимо 
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Де zvw  – обумовлена полем тиску усереднена по товщині зазору осьова 
швидкість; 
0
u – обумовлена обертанням вала усереднена по товщині зазору окружна 
швидкість; 
u – обумовлена полем тиску усереднена по товщині зазору окружна 
швидкість. 
Осьовий рух рідини у шпаринному ущільненні обумовлений перепадом 
тиску. В цьому випадку сили в’язкого тертя, що виникають в граничному 
ламінарному шарі, значно менші від сил турбулентного тертя [50], а тому у 
першому наближенні ними нехтують, тобто 0
1

pz
F . 
Що ж стосується сил в’язкого тертя в окружному напрямку, то потрібно 
відмітити, що тільки завдяки силам в’язкого тертя в граничному ламінарному 
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шару окружний потік набуває усереднену по зазору окружну швидкість 0u . Як і 
більшість дослідників [10,34,55] будемо допускати, що усереднена по товщині 
зазору окружна швидкість, обумовлена обертанням вала, є величиною сталою і 
визначається формулою ru 5,00  . Таким чином, сили в’язкого тертя 
спричиняють рух об’єму рідини, що знаходиться між стінками каналу з сталою 
окружною швидкістю ru 5,00   відносно стінок каналу. На цей об’єм діють 
сили турбулентного тертя  
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Оскільки рух рівномірний, то рівнодіюча дорівнює нулю, тобто ці сили 
компенсують одна одну. В цьому випадку вважаємо, що  
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і рівняння руху приймають вид 
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Система (2.6) є незамкнутою, оскільки містить три невідомих: тиск р, 
середню осьову швидкість w  та обумовлену полем тиску в каналі середню 
швидкість u , а тому доповнимо її рівнянням нерозривності 
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Використовуючи правило Лейбніца диференціювання інтеграла по 
параметру, усереднимо (2.7) по товщині зазору [55], одержимо 
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де, із умови прилипання рідини до стінки, )(),( hvhu - швидкість рухомої точки 
внутрішньої стінки кільцевого каналу в окружному та радіальному напрямках. 
В реальних умовах внутрішня стінка шпаринного ущільнення відтворює 
рух поверхні вала, а тому граничні умови будуть нестаціонарними і 
залежатимуть від параметрів руху вала. 
Знайдемо вирази для )(),( hvhu у випадку, коли вал обертається з кутовою 
швидкістю  навколо власної осі, яка в свою чергу рухається відносно осі 
втулки з швидкістю ),(
yx
vvv , рисунок 2.3. Значення швидкості точки М на 
внутрішній поверхні зазору в нерухомій системі координато держимо, 
розглядаючи її швидкість як геометричну суму переносної ),(1
yx
vvv
dt
ed
 і 
відносної r швидкостей 
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де в силу малих кутів 
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vv ,  (рисунок 2.1 г)  
 






.
,
zyv
zxv
yy
xx




      (2.10) 
 
Проектуємо векторне рівняння (2.9) на осі х2, у2 (рисунок 2.3), одержимо 
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Рисунок 2.3 – До обчислення швидкості точки на поверхні вала 
 
Ураховуючи (2.2), (2.10), (2.11) усереднене рівняння нерозривності (2.8) 
приймає вид  
 
U
z
wh
r
uh





 )()(

, 
 
40 
 
де ,5,0sincos
21
zUU
h
vvU
yx





  
.cos5,0sin5,0sincos
,cos5,0sin5,0sincos
2
1


yxyx
U
yxyxU




     (2.12) 
Таким чином, одержали систему рівнянь, яка описує рух рідини в 
кільцевих каналах довільної довжини  
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Граничними умовами для розв’язання системи рівнянь (2.13) являються : 
тиск ),0( p  на вході шпаринного ущільнення та тиск ),( lp  на виході рідини 
із щілини. 
Тиск ),0( p та ),( lp виразимо через місцеві втрати: втрати на вході 1p
шпаринного ущільнення та відновлення тиску 2p  з втратою вихідної 
швидкості. Виражаючи 1p та 2p в долях кінетичної енергії рідини в вхідному 
та вихідному перерізах [29] 
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одержимо 
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де 21 , pp  тиск рідини перед і за ущільненням; 
),(),,0(  lww усереднена осьова швидкість рідини відповідно в вхідному 
та вихідному перерізах; 
21 , коефіцієнти вхідних та вихідних гідравлічних втрат, які 
визначаються експериментальним шляхом. 
Численними експериментами встановлено, що коефіцієнти місцевих втрат 
практично не залежать від в’язкості робочої рідини і в більшості випадків 
можуть вважатися сталими величинами. Але в оцінці значень вказаних 
коефіцієнтів в літературних джерелах спостерігається розбіжність. Так, 
наприклад, в [29,55] пропонується 121 2,0,5,1   , а по даним [35] 
рекомендовано приймати 4,01,0,1,1 21   . 
Для аналізу одержаних результатів запишемо систему (2.10) у вигляді  
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де  Re
8


zx
kk ; 

hv2
Re  - число Рейнольдса для спірального потоку. 
Відмітимо, що майже всі торії турбулентного руху рідини в тонких шарах 
приводять безпосередньо, або після додаткових перетворень до одного й того ж 
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виду рівнянь, а саме до системи виду (2.15) [4]. Різниця теорій обумовлена 
тільки коефіцієнтами zx kk , , які входять в (2.15). На рисунку 2.4 наведені 
залежності (Re)(Re); zzxx kkkk   для деяких теорій [4]:  
 
Рисунок 2.4 – Залежність коефіцієнтів zx kk ,  від числа Рейнольда Re  
1- теорія Константинеску; 2- теорія Нг і Пена; 3- теорія Хирса;  
4, 5 – теорія Ю. Ямади для турбулентного режиму та його  
автомодельної області;  залежність (2.15) 
 
Як видно із рисунка, система рівнянь (2.15) не суперечить іншим 
математичним моделям, а тому може вважатися математичною моделлю 
шпаринного ущільнення довільної довжини. 
 
2.3 Розрахунок гідродинамічних реакцій шпаринного ущільнення в 
лінійній постановці 
 
2.3.1 Математична модель шпаринного ущільнення в лінійній постановці 
Рух рідини в шпаринному ущільненні довільної довжини описується 
системою нелінійних рівнянь (2.15), аналітичного розв’язку якої до 
теперішнього часу нема. Аналіз даної системи проведемо поетапно: на 
першому кроці будемо досліджувати гідродинамічні процеси в шпаринному 
ущільненні в лінійній постановці, на другому – в нелінійній. 
Нехтуючи інерційними членами та впливом обертання вала на коефіцієнт 
гідравлічного тертя  , із (2.15) одержимо 
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Розглядаючи задачу в лінійній постановці, зауважимо, що окружна 
швидкість ),( zu  є величиною одного порядку малості відносно 
yx
yx  ,,,  та їх 
похідних, тоді допускаємо, що 
0
0
,
h
u
h
u
uhuh  . 
Представимо осьову швидкість у вигляді ),(),( 0  zwwzw  , де 0w - 
усереднена осьова швидкість рідини між концентрично розташованими 
стінками, а ),( zw  - усереднена осьова швидкість рідини, обумовлена 
зміщенням та рухом вала, тоді в лінійній постановці 0),(),(),( wzuzuzw   . 
 На підставі зроблених зауважень та переходячи до безрозмірної змінної 
l
z
z  , систему (2.16) запишемо у вигляді: 
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Виразивши із першого рівняння системи (2.17) ),( zu  
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та продиференціювавши даний вираз по  , одержимо 
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Із урахуванням (2.18) третє рівняння системи (2.17) приймає вид 
 
 
.
),(14),(),(
2
2
12
2
0
2
0 zUllU
zp
wr
h
r
l
z
zhzw










  (2.19) 
 
Із (2.19) знаходимо закон зміни осьової швидкості ),( zw  
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),0( w  - усереднена осьова швидкість на вході шпаринного ущільнення. 
Представимо швидкість ),0( w  у вигляді 
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де   ),(1 yxew  зміна швидкості, обумовлена ексцентриситетом вала, 
 sincos),,(
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x
yx   – безрозмірний параметр; 
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– зміна швидкості, обумовлена перекосом вала, 
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– безрозмірний параметр; 
13
Uw 
 – зміна швидкості, обумовлена поступальним рухом вала;  
24
Uw 
 – зміна швидкості, обумовлена кутовим рухом вала. 
Тоді вираз для усередненої осьової швидкості (2.20) приймає вид 
 
  ,),(1),(
0
Uzzw
yx
       (2.22) 
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безрозмірні параметри. 
Оскільки в подальшому будемо використовувати значення усередненої 
осьової швидкості на вході в шпарину та на виході із неї, знайдемо їх вирази  
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Підставивши (2.22) у друге рівняння системи (2.17) та нехтуючи членами 
другого порядку малості по відношенню до ),(),,(
yx
yx  , отримаємо 
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Представимо тиск у шпаринному ущільненні у вигляді  
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де  )(0 zp  - тиск у концентричному зазорі,  
),( zp  - тиск, обумовлений зміщенням та рухом вала. 
Приймаючи до уваги (2.21), маємо 
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тоді рівняння (2.24) приймає вид 
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Прирівнюючи величини одного порядку малості, одержимо 
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Слід зауважити, що перше рівняння системи (2.26) характеризує розподіл 
тиску у шпаринному ущільненні при концентричному розташуванні вала, а 
друге – розподіл тиску, обумовлений зміщенням та рухом вала. 
Розв’язок першого рівняння системи (2.26) має вид 
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де )0(0p  - тиск на вході в кільцевий концентричний канал. 
Для знаходження 
00
),0( wp  використаємо граничні умови (2.14), одержимо 
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Ураховуючи співвідношення (2.27), із (2.28) одержимо 
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де   210  l коефіцієнт повних гідравлічних втрат, 

21
ppp перепад тиску на шпаринному ущільненні. 
Таким чином, розподіл тиску в концентричному шпаринному ущільненні 
приймає вид 
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Із (2.29) знаходимо усереднену осьову швидкість рідини між концентрично 
розташованими стінками шпаринного ущільнення  
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а для знаходження витоку рідини через нього приходимо до загальновідомої 
формули [29,55] 
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Для аналізу формули (2.31) запишемо її у вигляді  
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де 


0
1
),(

h
hr
r
rlq безрозмірний параметр (безрозмірний витік), який 
характеризує вплив геометричних розмірів шпаринного ущільнення на витік 
рідини.  
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На рисунку 2.5 приведена залежність безрозмірного витоку через 
шпаринне ущільнення від геометричних розмірів шпарини. 
 
 
Рисунок 2.5 – Залежність ),( hr rlq  від параметрів hr rl ,  
 
Аналіз другого рівняння системи (2.26) в загальному вигляді представляє 
собою дуже громіздкі математичні викладки, а тому знаходження розв’язку 
цього рівняння проведемо поетапно: на першому кроці будемо досліджувати 
гідростатичну силу в шпаринному ущільненні, обумовлену тільки паралельним 
зміщенням вала, на другому – тільки його перекосом в щілині, а потім 
проведемо аналогічні дослідження демпфуючих та циркуляційних сил.  
Як показують подальші дослідження, друге рівняння системи (2.26) 
зводиться до рівняння виду 
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де 0210 ,,, baaa сталі.  
Для знаходження розв’язку даного рівняння представимо )(zf  у вигляді 
степеневого ряду  
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Припустивши, що ряд (2.33) абсолютно збіжний, одержимо 
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Підставляючи (2.34) та (2.35) у (2.32) та прирівнюючи коефіцієнти при 
однакових степенях z , одержимо співвідношення 
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Таким чином, розв’язок рівняння (2.32) має вид 
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Слід зауважити, що одержаний ряд )(zf  є абсолютно збіжним, що не 
суперечить припущенню та підтверджує правомірність вищенаведених 
викладок. 
 
2.3.2 Розрахунок гідростатичної сили, обумовленої радіальним зміщенням 
вала 
Для аналізу гідростатичної сили, обумовленої радіальним (без перекосу) 
зміщенням вала, розглянемо шпаринне ущільнення, в якому вісь нерухомого 
вала зміщена паралельно осі втулки на величину e  (для зручності в площині 
Ozx). Вважаємо, що  
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де  
0
h
e
 відносний ексцентриситет. 
Друге рівняння (2.26) приймає вид 
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Враховуючи симетричність поля тиску відносно площини Охz та 
структуру останнього рівняння, представимо тиск ),(1 zp у вигляді  
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Приймаючи до уваги, що 
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рівняння (2.37) запишемо у вигляді 
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Розв’язок (2.38) одержимо із (2.36). Вважаючи, що  
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Таким чином, розподіл тиску у каналі приймає вид 
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Для знаходження wC ,0  використаємо граничні умови (2.28). Згідно (2.23) 
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Враховуючи (2.20), (2.38), одержимо 
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Граничні умови (2.14) приймають вид 
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Розподіл тиску у каналі (2.39) приймає вид 
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Знаходимо розподілену вздовж шпаринного ущільнення гідростатичну 
силу 
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Знаходимо гідростатичну силу, що діє на вал з боку рідини 
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або 
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коефіцієнт жорсткості гідростатичної сили в шпаринному ущільненні, 
обумовленої паралельним зміщенням вала. 
Для аналізу коефіцієнт жорсткості запишемо (2.43) у вигляді 
 
eKrpK
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.          (2.44) 
Аналіз виразу (2.44) показує, що величина eK 0  (назвемо її коефіцієнтом 
безрозмірної жорсткості) залежить тільки від безрозмірних параметрів 
r
l  та 
h
r , 
які визначаються геометричними розмірами шпаринного ущільнення. 
Приведена на рис. 2.6 діаграма характеризує гідростатичну силу, обумовлену 
радіальним зміщенням вала, і дає можливість уникнути додаткових розрахунків 
при дослідженні впливу геометричних розмірів шпарин на дану силу. 
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Рисунок 2.6 – Безрозмірна жорсткість шпаринного ущільнення 
 
Проаналізуємо вплив окружних перетоків рідини, обумовлених полем 
тиску, на гідростатичну силу. 
Переходячи в (2.43) до границі при 0
0
b  одержимо вираз 
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h
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K l
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 , (2.45) 
 
який співпадає з виразом для знаходження гідростатичної сили по методиці 
короткого ущільнення [11]. 
Запишемо (2.43) у вигляді 
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Коефіцієнтом eK1 можна характеризувати вплив окружних перетоків 
рідини, обумовлених полем тиску, на коефіцієнт жорсткості гідростатичної 
сили, одержаний по методиці короткого ущільнення.  
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Аналіз коефіцієнта eK1  показує, що він залежить тільки від безрозмірних 
параметрів rl  та hr . На рисунку 2.7 наведена залежність eK1  від вказаних 
параметрів. Видно, що з ростом параметра 
r
l  значення коефіцієнта eK1  
зменшується (вплив окружних перетоків рідини зростає). Так, наприклад, при 
25,2
r
l його значення становить майже 0,5, тобто величина гідростатичної сили 
шпаринного ущільнення, розрахована по методиці короткого ущільнення, та по 
методиці, яка враховує обумовлені перепадом тиску окружні перетоки, 
відрізняються майже вдвічі. Таким чином, методика короткого ущільнення 
може застосовуватись тільки для шпарин з певними параметрами.  
 
 
Рисунок 2.7 – Залежність коефіцієнту eK1  від геометричних розмірів 
ущільнення 
 
Рисунок 2.7 також дає можливість проаналізувати, в яких межах параметра 
r
l  для розрахунку пружної сили можна використовувати методику короткого 
ущільнення. Видно, що загальноприйняте допущення моделі короткого 
ущільнення 5,0rl  може привести до 10%-ої похибки, що є прийнятним. В той 
час слід відмітити, що при 5,0rl  бажано використовувати поправочний 
коефіцієнт eK1 , оскільки похибка, як видно із рисунка 2.7, стрімко зростає. 
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Як відмічалося в розділі 1, дослідженню розбіжностей між коефіцієнтами 
жорсткості гідростатичної сили, отриманими по методиці короткої щілини і 
експериментальними та чисельними методами в літературі присвячено багато 
робіт. На рисунку 2.8 наведена порівняльна характеристика поправочних 
коефіцієнтів: суцільна лінія відповідає широковідомому поправочному 
коефіцієнту роботи [104], а пунктирні – коефіцієнту (2.45), обчисленому при 
.500,200,100
h
r Як видно із рисунка, на поправочний коефіцієнт впливає не 
тільки параметр 
r
l (як прийнято в [104]), а й 
h
r , причому вплив останнього 
збільшується з ростом 
r
l .  
 
 
Рисунок 2.8 – Порівняння поправочних коефіцієнтів 
5003,2003,1002],104[1  hhh rrr  
 
На рисунку 2.9 приведені порівняльні характеристики теоретичного 
коефіцієнта жорсткості, одержаного по формулі (2.43) з експериментальними 
даними [11]. Лінія 1 характеризує жорсткість ущільнення з урахуванням 
окружних перетоків рідини, 2 – жорсткість, розраховану по методиці короткого 
ущільнення (без урахування перетоків рідини). Як видно, з ростом параметра 
r
l  
вплив окружних перетоків рідини на коефіцієнт жорсткості гідростатичної сили 
суттєво зростає. 
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Рисунок 2.9 – Залежність коефіцієнта жорсткості від довжини ущільнення 
 
 
а)       б) 
Рисунок 2.10 – Співставлення теоретичних та експериментальних даних 
 
На рисунку 2.10 співставленні одержані в роботі теоретичні результати з 
експериментальними даними інших робіт: а) – [35] б) - [11]. 
 
2.3.3 Розрахунок гідростатичної сили, обумовленої перекосом вала в 
щілині. 
Для аналізу гідростатичної сили, обумовленої тільки перекосом вала в 
щілині, розглянемо нерухомий вал, вісь якого проходить через початок 
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координат нерухомої системи та утворює з віссю втулки кут  . Для зручності 
вважаємо, що осі лежать в площині Oxz, в цьому випадку місцевий радіальний 
зазор виражається згідно (2.2) формулою 
 
 ,cos1),(
0
  zhzh  
 
де 


0
h
l
 безрозмірний параметр перекосу. 
Розподіл складової тиску ),(2 zp  рідини в щілині, обумовлений 
перекосом вала, визначається другим рівнянням системи (2.26) 
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 (2.46) 
 
а вирази для усередненої осьової швидкості на вході в шпарину та на виході із 
неї (2.23) 
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Враховуючи симетричність поля тиску відносно площини Охz та 
структуру рівняння (2.46), представимо тиск ),(2 zp у вигляді  
 
.cos)(),(
22
  zfzp  
 
Приймаючи до уваги, що 
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рівняння (2.46) запишемо у вигляді 
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Розв’язок (2.49) одержимо із (2.36). Вважаючи, що 
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Таким чином, розподіл тиску у каналі приймає вид 
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Для знаходження 20 , wC   використаємо граничні умови (2.14). 
Враховуючи (2.48) та (2.50), одержимо 
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тоді (2.47) приймають вид 
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Граничні умови (2.14) приймають вид 
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Маємо 
63 
 
 










,
2
,
2
2
1
0
1
2
1
2
0
12010
2
10
2
s
sp
s
sw
wwC
s
sw
w




 
 
де 
,
,3
1
3
00
21
02
0
0
012
2
0
0
2
0
0
1
bshbbch
b
bsh
bchs
b
bsh
b
bch
s
l
l
l









 
 
Розподіл тиску у каналі приймає вид (2.48) 
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Знаходимо розподілену вздовж шпаринного ущільнення гідростатичну 
силу 
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Знаходимо проекцію гідростатичної сили, обумовленої перекосом вала в 
щілині 
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або 
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 – (2.53) 
коефіцієнт пружності гідростатичної сили при кутовому зміщенні вала в 
шпарині. 
Для аналізу гідростатичної сили запишемо (2.53) у вигляді 
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Залежність безрозмірного коефіцієнта 0K  (назвемо його коефіцієнтом 
безрозмірної кутової жорсткості) від параметрів 
r
l  та 
h
r  показана на рисунку 
2.11 і характеризує вплив геометричних розмірів ущільнення на гідростатичну 
силу, обумовлену кутовим зміщенням вала.  
 
65 
 
 
Рисунок 2.11 – Залежність коефіцієнта 0K  від параметрів rl , hr  
 
Проаналізуємо вплив окружних перетоків рідини, обумовлених полем 
тиску, на коефіцієнт кутової жорсткості. 
Переходячи в (2.53) до границі при 0
0
b  одержимо вираз 
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який співпадає з виразом гідростатичної сили, обумовленої кутовим зміщенням 
вала і розрахований по методиці короткого ущільнення [11]. 
Запишемо (2.54) у вигляді 
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Коефіцієнтом 1K  можна характеризувати вплив окружних перетоків 
рідини, обумовлених полем тиску, на коефіцієнт кутової жорсткості 
гідростатичної сили, одержаний по методиці короткого ущільнення.  
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Аналіз коефіцієнта 1K  показує, що він залежить тільки від безрозмірних 
параметрів 
r
l  та 
h
r . На рисунку 2.12 наведена залежність 1K  від вказаних 
параметрів. Видно, що з ростом параметра 
r
l  значення коефіцієнта 1K  
зменшується (вплив окружних перетоків рідини зростає). Так, наприклад, при 
0,2
r
l  його значення становить майже 0,5, тобто величина гідростатичної сили 
шпаринного ущільнення, розрахована по методиці короткого ущільнення, та по 
методиці, яка враховує обумовлені перепадом тиску окружні перетоки, 
відрізняються майже вдвічі. Таким чином, методика короткого ущільнення 
може застосовуватись тільки для шпарин з певними параметрами.  
Рисунок 2.12 також дає можливість проаналізувати, в яких межах 
параметра 
r
l  можна використовувати методику короткого ущільнення для 
розрахунку коефіцієнта кутової жорсткості. Видно, що загальноприйняте 
допущення моделі короткого ущільнення 5,0rl  може привести до 7%-ої 
похибки, що є прийнятним. В той час слід відмітити, що при 5,0rl  бажано 
використовувати поправочний коефіцієнт eK1 , оскільки похибка, як видно із 
рисунка 2.12, стрімко зростає. 
 
 
Рисунок 2.12 – Залежність коефіцієнту 
1
K  від геометричних розмірів 
ущільнення 
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2.3.4 Розрахунок демпфуючої та циркуляційної сил при радіальному 
зміщенні центра вала. 
Для аналізу демпфуючої та циркуляційної сил розглянемо шпаринне 
ущільнення, в якому вал обертається навколо власної осі з кутовою швидкістю 
 , яка в свою чергу здійснює поступальний рух в площині Oxz. 
Розподіл складової тиску ),(3 zp  рідини в щілині, обумовлений таким 
рухом вала, визначається другим рівнянням системи (2.26) 
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,  (2.55) 
 
а вирази для усередненої осьової швидкості на вході в шпарину та на виході із 
неї (2.23) 
 







).,1(
1
),1(
,),0(
1
0
0
1
0
130
130




a
w
b
U
h
l
Uwww
Uwww
l
   (2.56) 
 
Враховуючи вид рівняння (2.55), представимо тиск ),(3 zp у вигляді  
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Приймаючи до уваги структуру виразу 1U  (2.12), одержимо 
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Рівняння (2.55) приймає вид 
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Розв’язок (2.58) одержимо із (2.36). Вважаючи, що 
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Таким чином, розподіл тиску у каналі приймає вид 
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Для знаходження 303 , wC   використаємо граничні умови (2.12).  
Згідно (2.57), (2.59) маємо 
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Тоді 
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Граничні умови (2.12) приймають вид  
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Маємо 
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Таким чином, розподіл тиску у каналі приймає вид 
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Знаходимо розподілену вздовж шпаринного ущільнення в площині 
Ozxгідродинамічну силу 
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Знаходимо проекції гідродинамічних сил, що діють на вал 
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коефіцієнт радіального демпфування. 
Для оцінки впливу геометричних розмірів ущільнення на коефіцієнт 
демпфування запишемо (2.64) у вигляді 
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(2.65) 
 
Аналіз коефіцієнта 0b  (назвемо його безрозмірним коефіцієнтом 
демпфуючої сили у шпаринному ущільненні) показує, що він залежить тільки 
від двох безрозмірних параметрів 
r
l  та 
k
r . На рисунку 2.13 наведена залежність 
коефіцієнта 0b  від вказаних параметрів, яка дає можливість оцінити вплив 
геометричних розмірів шпарини на величину даної сили. 
 
 
Рисунок 2.13 – Залежність коефіцієнта 0b  від rl  та kr  
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На рисунку 2.14 приведена порівняльна характеристика безрозмірних 
коефіцієнтів, одержаних по методикам короткого ущільнення (крива 2) та 
ущільнення довільної довжини (крива 1) при 100
0

h
r . 
 
 
Рис. 2.14 – Порівняння безрозмірних коефіцієнтів 
 
Як видно із рисунка, розбіжність між вказаними коефіцієнтами з ростом 
параметра 
r
l  зростає.  
 
2.3.5 Розрахунок демпфуючої та циркуляційної сил при кутових 
коливаннях вала 
Для аналізу демпфуючої та циркуляційної сил, обумовлених кутовими 
коливаннями вала, розглянемо шпаринне ущільнення, в якому (для зручності) 
вісь вала здійснює тільки кутові коливання в площині Oxz навколо початку 
координат, рисунок 2.1 в.  
Розподіл складової тиску ),(4 zp  рідини в щілині, обумовлений таким 
рухом вала, визначається другим рівнянням системи (2.25) 
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(2.66) 
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а вирази для усередненої осьової швидкості на вході в шпарину та на виході із 
неї (2.22) 
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Враховуючи вид рівняння (2.66), представимо тиск ),(4 zp у вигляді  
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Рівняння (2.66) приймає вид 
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Таким чином, розподіл тиску у каналі приймає вид 
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(2.70) 
 
Для знаходження 404 , wC   використаємо граничні умови (2.12).  
Згідно (2.68) маємо 
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 (2.71) 
 
Граничні умови (2.12) приймають вид 
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Розподіл тиску у каналі приймає вид 
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 (2.72) 
 
Знаходимо розподілену вздовж шпаринного ущільнення в площині Ozx 
гідродинамічну силу 
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Знаходимо проекції гідродинамічних сил, що діють на вал 
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коефіцієнт кутового демпфування. 
Запишемо (2.74) його у вигляді 
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Аналіз коефіцієнта 0b  (назвемо його безрозмірним коефіцієнтом 
демпфуючої сили у шпаринному ущільненні при кутовому русі вала) показує, 
що він залежить тільки від двох безрозмірних параметрів 
r
l  та 
k
r . На рисунку 
2.15 наведена залежність коефіцієнта 0b  від вказаних параметрів, яка дає 
можливість оцінити вплив геометричних розмірів шпарини на величину даної 
сили. 
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Рисунок 2.15 – Залежність коефіцієнта 0b  від rl  та kr  
 
2.4 Аналіз впливу обертання вала на радіальну силу 
 
Для дослідження впливу обертання вала на радіальну силу, яка виникає у 
шпаринному ущільненні довільної довжини, розглянемо систему (2.13). 
Ураховуючи, що  
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Слід відмітити, що системи (2.76) та (2.17) відрізняються між собою тільки 
значеннями параметрів 
1
  і  , а тому для аналізу впливу частоти обертання 
ротора на пружну та демпфуючу сили скористаємося одержаними вище 
результатами (2.44), (2.65). У цьому випадку безрозмірний коефіцієнт 
жорсткості 
e
K
0
 та безрозмірний коефіцієнт демпфування 
e
b
0
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Залежність безрозмірного коефіцієнта жорсткості 
oe
K  радіальної сили від 
параметра
r
l для деяких типорозмірів шпаринного ущільнення та режимного 
параметру 
0
0
w
u
n 
 
приведена на рисунку 2.16. 
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а) 
 
б) 
Рисунок 2.16 – Вплив обертання вала на безрозмірний коефіцієнт жорсткості 
 
Як видно (див. рисунок 2.16 а), для шпаринних ущільнень 5,0
r
l  та 
100
h
r  обертання вала практично не впливає на величину жорсткості, але з 
ростом параметрів 
r
l , 
h
r вплив обертання зростає (див. рисунок 2.16 а, б). 
Даний результат підтверджується експериментальними дослідженнями 
[35], які свідчать, що обертання модельного ротора у шпаринному ущільненні з 
параметрами ммhммrммl 3,0;35;20
0
 змінює коефіцієнт жорсткості 
шпаринного ущільнення до 10%. 
Залежність коефіцієнта демпфуючої сили від параметра 
r
l  при деяких 
значеннях n  и hr приведена на рисунку 2.17.  
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а) 
 
 
б) 
Рисунок 2.17 – Вплив обертання вала на безрозмірний коефіцієнт 
демпфування  
 
Як видно із рисунка 2.17, обертання ротора дещо підвищує демпфувальні 
властивості шпарини. 
 
2.5 Аналіз нелінійності гідростатичної сили 
 
Рух рідини у шпаринному ущільненні з ексцентрично зміщеним 
нерухомим валом без урахування інерційних членів описується системою 
рівнянь (2.17) 
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з граничними умовами (2.14) 
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Продиференціювавши перше рівняння системи (2.76) по  , друге по 
безрозмірній змінній z , із третього рівняння одержимо  
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Виразивши із другого рівняння системи (2.76) осьову швидкість  ,zw  та 
враховуючи (2.29), зводимо систему (2.76) до квазілінійного рівняння 
еліптичного типу. 
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з граничними умовами 
 
82 
 
 
 




















),2,()0,( 
,
,1cos1
),1(
,
,0cos1
),0(
220
110









zpzp
z
p
pp
z
p
pp
l
l
 
 
де .
),(
),(
p
zp
zp



  
Для розв’язання рівняння (2.78) використаємо метод сіток із застосуванням 
методу послідовних наближень. В якості початкового наближення беремо 
розподіл тиску в шпарині в лінійній постановці. На кожній наступній ітерації 
знаходиться значення тиску рідини у вузлах сітки при заданому відносному 
ексцентриситеті. Ітераційний процес закінчується, коли відносна зміна тиску в 
кожному вузлі не перевищує заданої точності.  
 Після інтерполювання вузлових значень двовимірним кубічним сплайном 
отримуємо розподіл тиску в шпарині. Гідростатичну сила, обумовлену 
радіальним зміщенням вала, знаходимо по формулі 
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cos,)( dzdzplrF     (2.79) 
 
Після інтерполювання табличних значень )(F  поліномами Лежандра, 
отримаємо аналітичних вираз залежності нелінійної гідростатичної сили від 
відносного ексцентриситету у вигляді 
 
)()0()( 0   hkF c  
 
де  )0(ck - коефіцієнт жорсткості ліанеризованої гідростатичної сили;  
n
n
  ...1)( 2
21
 - безрозмірний коефіцієнт її нелінійності. 
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Залежність даного коефіцієнту для деяких типорозмірів шпаринного 
ущільнення наведена на рисунку 2.18. Як видно з рисунка, з ростом 
ексцентриситету величина пружної сили зменшується. При цьому вплив 
параметра hr несуттєвий. 
Аналітичний вираз для жорсткості гідростатичної сили в залежності від 
зміщення вала визначається формулою 
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де n
nn  )1(...321)(
2
21   - безрозмірній коефіцієнт нелінійної 
жорсткості. 
Залежність коефіцієнта )( приведена на рисунку 2.19. Легко бачити, що 
із збільшення зміщення вала жорсткість пружної сили зменшується, таким 
чином, дана система має м’яку характеристику жорсткості. А це, як відомо, 
погіршує вібраційні характеристики ротора. 
Слід відмітити, що, як видно із рисунка, при 9,085,0  гідростатична 
сила змінює напрям і стає децентруючою, а це може привести до втрати 
стійкого руху ротора. 
 
 
Рисунок 2.18–Залежність нелінійності гідростатичної сили від відносного 
ексцентриситету  
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Рисунок 2.19 – Залежність коефіцієнту нелінійності жорсткості гідростатичної 
сили від відносного ексцентриситету  
 
2.6 Математична модель шпаринного ущільнення з кільцевою 
канавкою 
 
Теоретичні дослідження гідродинамічних процесів у відносно довгих 
шпаринах свідчать про те, що з ростом параметра rl  зростає вплив окружних 
перетоків робочої рідини на радіальну силу, що приводить до погіршення 
динамічних характеристик шпаринних ущільнень. А тому на практиці можна 
зустріти випадки, коли конструктор на свій розсуд розбиває відносно довге 
шпаринне ущільнення кільцевою канавкою на дві (інколи на 3) частини. В 
цьому випадку актуальною стає задача дослідження гідродинамічних процесів 
в такому ущільненні.  
Розглянемо шпаринне ущільнення з кільцевою канавкою, рисунок 2.20. 
Використовуючи формули (2.44, 2.54, 2.65), побудуємо графіки залежностей 
коефіцієнтів радіальної і кутової жорсткості та коефіцієнта демпфування від 
положення кільцевої канавки у шпарині, рисунки 2.21 – 2.23. На наведених 
нижче рисунках лінія 1 характеризує вказані коефіцієнти в ущільненні з 
кільцевою канавкою, лінія 2 – у суцільній шпарині. 
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Рисунок 2.20 – Модель шпаринного ущільнення з кільцевою канавкою 
 
 
Рисунок 2.21 – Радіальна жорсткість шпаринного ущільнення з кільцевою 
канавкою 
 
 
Рисунок 2.22 – Кутова жорсткість шпаринного ущільнення з кільцевою 
канавкою 
 
 
Рисунок 2.23 – Коефіцієнт демпфування шпаринного ущільнення з кільцевою 
канавкою 
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Як видно (рисунок 2.21), наявність кільцевої канавки збільшує радіальну 
жорсткість ущільнення, причому найбільше її значення буде у випадку, коли 
канавка знаходиться посередині щілини. Коефіцієнт кутової жорсткості 
(рисунок 2.22) та коефіцієнт демпфування (рисунок 2.23) для даного 
ущільнення, навпаки, зменшуються.  
Для оцінки доцільності розбивки шпарини кільцевою канавкою наведемо 
графіки залежностей коефіцієнта радіальної жорсткості (рисунок 2.24), 
коефіцієнта кутової жорсткості (рисунок 2.25) та коефіцієнта демпфуючої сили 
(рисунок 2.26) від геометричних розмірів шпарини як для суцільної шпарини, 
так і для шпарини з кільцевою канавкою посередині шпарини.  
 
 
Рисунок 2.24 – Залежність коефіцієнта радіальної жорсткості 
 
Як видно із рисунка 2.24, суттєвий вплив кільцевої канавки на коефіцієнт 
радіальної жорсткості гідростатичної сили спостерігається вже при 75,0
r
l . 
При цьому також суттєво зменшується дестабілізуючий вплив складової 
гідростатичної сили, обумовленої перекосом вала у втулці, рисунок 2.25.  
 
 
2.25 – Залежність коефіцієнта кутової жорсткості 
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Рисунок 2.26 – Залежність коефіцієнта демпфуючої сили 
 
2.7 Висновки 
 
1. Розроблена уточнена модель шпаринного ущільнення з урахуванням 
спірального руху робочої рідини в шпарині. Запропонована модель може бути 
використана при дослідженні впливу окружних перетоків робочої рідини на 
величину радіальної сили, як в лінійній так і в нелінійних постановках задачі. 
2. Одержані уточнені аналітичні вирази для розрахунку складових 
лінеаризованої радіальної сили, що діють на ротор з боку шару рідини, які 
відрізняються від відомих тим, що враховують спіральний рух рідини в 
шпарині, обумовлений тиском рідини. Дана оцінка впливу окружних перетоків 
на величину радіальної сили в залежності від геометричних розмірів шпарини.  
3. Побудовані діаграми для безрозмірних коефіцієнтів лінеаризованих 
складових радіальної сили дають змогу аналізувати вплив геометричних 
розмірів шпарини на радіальну силу без додаткових розрахунків.  
4. Проведений аналіз нелінійності гідростатичної сили в шпарині зі 
спіральним рухом робочої рідини показав, що гідростатична сила в шпарині 
має м’яку характеристику жорсткості. При 9,085,0   гідростатична сила 
змінює напрям і стає децентруючою, а це може привести до втрати стійкого 
руху ротора. 
5. Проведений аналіз радіальної сили у шпаринному ущільненні з кільцевою 
канавкою. Показано, що суттєвий вплив кільцевої канавки на коефіцієнт 
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радіальної жорсткості гідростатичної сили спостерігається вже у шпарині з 
параметром 75,0
r
l , при цьому також суттєво зменшується дестабілізуючий 
вплив складової гідростатичної сили, обумовленої перекосом вала у втулці.  
6. Отримані в дисертаційній роботі аналітичні вирази для розрахунку 
складових радіальної сили у шпаринному ущільненні довільної довжини 
можуть бути у подальшому використані у математичних моделях роторів 
відцентрових насосів для прогнозування їх динамічних характеристик. 
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РОЗДІЛ 3 
ЕКСПЕРИМЕНТАЛЬНІ ДОСЛІДЖЕННЯ ГІДРОСТАТИЧНОЇ СИЛИ У 
ШПАРИННОМУ УЩІЛЬНЕННІ ДОВІЛЬНОЇ ДОВЖИНИ 
 
3.1 Основні задачі експериментальних досліджень 
 
Забезпечення надійної роботи швидкохідних відцентрових машин 
потребує достовірного визначення динамічних характеристик шпаринного 
ущільнення. Дана задача, як відмічалося раніше, до теперішнього часу не має 
однозначного розв’язку, а тому при її вирішенні доводиться спрощувати 
математичну модель шпаринного ущільнення. Найбільш надійну оцінку 
правомірності тих чи інших допущень можна одержати на підставі результатів 
експериментальних досліджень. Задовільна розбіжність між 
експериментальними та розрахунковими даними є критерієм правильності 
запропонованого методу розрахунку. 
Слід відмітити, що й експериментальні дослідження руху рідини в шпарині 
пов'язані з деякими специфічними труднощами. Суттєвим є те, що мінімальна 
величина радіального зазору шпарини визначається технологією виготовлення 
роторних та статорних деталей, радіальним переміщенням ротора при роботі 
відцентрової машини і вимірюється десятими долями міліметру. При цьому 
навіть невеликі зміщення вала відносно осі втулки приводять до відносно 
великих змін в русі рідини в шпарині. 
Суттєвий вплив на характер руху рідини в шпарині також спричинює 
обертання вала та прецесія його осі. Рух вала, а разом з ним і однієї із стінок 
кільцевого каналу приводять до зміни величини радіального зазору і, таким 
чином, до нестаціонарності руху рідини.  
Із-за малих зазорів, обертання вала та нестаціонарного руху рідини в 
щілині стають непридатними звичайні способи вимірювання полів швидкостей 
та тиску рідини в шпаринному ущільненні. В цьому випадку оцінка 
гідродинамічних параметрів шпаринного ущільнення робиться на підставі 
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дослідження динамічних характеристик системи, до складу якої входить 
шпарина. Як правило, шукані параметри ущільнення одержують шляхом 
обробки амплітудних і фазових характеристик такої коливальної системи. Але 
існуючі в теперішній час методи оцінювання параметрів шпаринних ущільнень 
не дозволяють оцінити окремо всі складові радіальної сили в шпарині, а дають 
тільки оцінку рівнодіючих деяких сил, наприклад, гідростатичної сили, 
обумовленої радіальним та кутовим зміщенням вала, демпфуючої та 
циркуляційної сил і т. д. Це, звичайно, ускладнює одержання достовірних 
експериментальних даних. А тому при дослідження шпаринних ущільнень 
дуже важливо розкласти задачу експериментальних досліджень на простіші, 
зменшуючи число невідомих параметрів (число складових радіальної сили). 
Природно, що на першому кроці потрібно розглядати кільцеві канали з 
нерухомим валом: в цьому випадку не буде складових гідродинамічної сили. 
З врахуванням зроблених зауважень метою експериментальних досліджень 
даної роботи є оцінка гідростатичної сили, яка виникає у відносно довгих 
кільцевих каналах з нерухомим валом, а також зіставлення експериментальних 
даних з відповідними теоретичними, одержаними за розробленим в даній 
роботі методом. 
 
3.2 Експериментальний стенд для досліджень шпаринних ущільнень 
 
У відповідності до поставлених задач досліджень був спроектований та 
виготовлений експериментальний стенд, схема якого приведена на рисунку 3.1. 
Стенд включає в себе випробувальний вузол, систему гідравлічного 
забезпечення та контрольно-вимірювальні прилади. 
Основою експериментального стенду є випробувальний вузол, загальний 
вид і схема якого наведені на рисунках 3.2 та 3.3. Ущільнювальну пару (об’єкт 
дослідження) складає втулка 5, нерухомо закріплена на валу 2, і корпус 
гідроциліндру 3. 
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Рисунок 3.1 – Схема експериментального стенда 
1, 3 – манометр, 2 – випробувальний вузол, 4 – витратомірний пристрій,  
5 – насос, 6 – фільтр, 7 – бак, 8 – дросель. 
 
 
Рисунок 3.2 – Загальний вид випробувального вузла 
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Рисунок 3.3 – Схема випробувального вузла 
1 – гайка, 2 – вал, 3 – корпус, 4 – камера перед ущільненням, 5 – втулка,  
6 – камера після ущільнення, 7 – ущільнююча манжета, 8 – кришка 
 
Робоча рідина надходить із системи гідравлічного забезпеченні в камеру 4, 
потім через шпаринне ущільнення поступає в камеру 6, звідки повертається в 
систему гідравлічного забезпеченні. Тиск перед щілиною та після неї 
контролюється манометрами, по показникам яких визначається перепад тиску 
робочої рідини на шпаринному ущільненні. Регулювання тиску робочої рідини, 
яка поступає в випробувальний вузол, здійснюється вентилем на байпасній 
лінії, по якій відводиться залишкова кількість робочої рідини в резервуар, 
минаючи випробувальний вузол. 
Випробувальний вузол має наступні основні параметри:  
діаметр досліджуваного ущільнення – 76 мм; 
найбільша довжина шпаринного ущільнення – 150 мм; 
середній радіальний зазор – 0,15 … 0,45 мм;  
робочий тиск – 0 … 1,5 МПа; 
робоче середовище – вода при температурі 20 … 350С. 
Контрольовані параметри: перепад тиску на ущільненні; витік рідини через 
шпарину; величина радіального зміщення вала.  
Основу гідравлічної системи стенда складає трьохплунжерний насосний 
агрегат ПТІ – 10/40, який забезпечує подачу води см /108,2 33  при 
найбільшому тиску 5 МПа. Для вирівнювання тиску рідини застосовується 
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гасник пульсацій виконаний у вигляді закритої ємкості, верхня частина якої 
заповнена стисненим повітрям. 
 
3.3 Об’єм експериментальних досліджень 
 
Для оцінки впливу основних геометричних параметрів шпарини та 
перепаду тиску на ній на характеристики шпаринного ущільнення в процесі 
досліджень змінювався перепад тиску на шпарині та її довжина. 
Перепад тиску на шпарині змінювався від 0,1 до 0,8 МПа, а її довжина 
становила 20, 40, 60 80 та 100 мм, що відповідає безрозмірному параметру 
5,2;0,2;5,1;0,1;5,0
r
l . Набір змінних втулок показаний на рисунку 3.4. 
Для усунення впливу випадкових похибок експерименти проводилися з 
багатьма повторами монтажу.  
Об’єм проведених експериментальних досліджень дозволяє з достатньою 
впевненістю судити про достовірність одержаних результатів.  
 
 
Рисунок 3.4 – Набір змінних втулок 
 
3.4 Методи оцінювання коефіцієнта жорсткості гідростатичної сили 
 
Експериментальне визначення величини гідростатичної сили шпаринного 
ущільнення проводилося методом ідентифікації параметрів, суть якого полягає 
в тому, щоб по результатам вхідних та вихідних даних в процесі роботи 
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системи «пружний вал - шпаринне ущільнення» одержати якісні та кількісні 
оцінки шуканих параметрів. 
Гідростатична радіальна сила шпаринного ущільнення визначалась як 
реакція шпарини на статичне навантаження на вал, рисунок 3.5.  
 
Рисунок 3.5 – Схема навантаження 
1 – тарировані вантажі,2 – вал, 3- блок, 4 – індикатор 
 
Навантаження здійснювалося за допомогою тарированих вантажів 1, 
підвішених безпосередньо до вала 2 при зміщенні вала вниз, або через блок 3 
при зміщенні вала вгору. Такий підхід дозволяє досліджувати гідростатичну 
силу в більш широкому інтервалі переміщення вала, що зменшує похибку 
вимірювань. Зміщення вала вимірювалися індикатором ІЧ-2 4 з ціною поділки 
0,01 мм, рисунок 3.6. Вказаний індикатор простий в використанні й дає високу 
точність вимірювань. 
 
 
Рисунок 3.6 – Індикатор ІЧ-2  
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Реакція системи «пружний вал - шпаринне ущільнення» на прикладене 
навантаження (залежність між експериментальними даними прикладеної сили 
i
F  та обумовленого нею зміщенням вала ih ) в роботі описується лінійним 
рівнянням парної регресії виду ahkF  . Коефіцієнти k , який характеризує 
жорсткість даної системи, та a  знаходяться по методу найменших квадратів 
[99] за формулами 
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з дисперсією коефіцієнта регресії k  
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Оскільки параметри рівняння представляють собою вибіркові 
характеристики, то для оцінки якісного опису експериментальних даних 
лінійним рівнянням регресії визначається коефіцієнт детермінації [99] 
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Коефіцієнт детермінації  10 2  r , як відомо, характеризує якість 
регресійної моделі. Наприклад, при 12 r  всі емпіричні значення сили будуть 
лежати на регресійній прямій ahkF  , тобто між прикладеним 
навантаженням та зміщенням вала існує функціональна залежність. 
Слід зауважити, що співвідношення (3.1) визначає пружність всієї системи 
«пружний вал - шпаринне ущільнення».  
Для оцінки безпосередньо коефіцієнта жорсткості гідростатичної сили, 
зумовленої радіальним зміщенням вала, розглянемо наступну модель «вал - 
шпаринне ущільнення», рисунок 3.7. 
 
 
Рисунок 3.7 – До ідентифікації коефіцієнта жорсткості гідростатичної сили 
 
Із рисунка 3.7 видно, що 
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де  FK - сумарний коефіцієнт жорсткості гідростатичної сили в щілині; 
b
K - коефіцієнт жорсткості вала; 
c
K - коефіцієнт жорсткості системи «пружний вал - шпаринне 
ущільнення»; 
21
, hh  - зміщення вала в точці прикладеної сили F, обумовлене 
гідростатичною силою та прогином вала; 
h - абсолютне зміщення вала в точці прикладеної сили F. 
Виражаючи із (3.5) hhh  ,, 21  та враховуючи, що 21 hhh  , одержимо 
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Співвідношення (3.6) характеризує сумарну жорсткість радіальної сили, 
що діє на вал, обумовленої як радіальним зміщенням вала так і його перекосом 
в шпарині. Для оцінки складових радіальної сили скористаємося її структурою 
(2.43), (2.53) 
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Знайдемо кут   між осями вала і втулки. Використовуючи рисунок 3.6, 
одержимо 
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Вважаючи, що (див. рисунок 3.6) 
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співвідношення (3.7) приймає вид 
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Оскільки випробувальний вузол не дозволяє безпосередньо одержати величини 
складових радіальної гідростатичної сили, то в подальшому використовуємо 
теоретичне співвідношення між коефіцієнтами eK і K . На рисунку 3.8 
приведена теоретична залежність 
e
r
K
K
l  )(  при 5,108hr (параметр 5,108hr
характеризує геометричні розміри шпаринного ущільнення випробувального 
вузла експериментального стенда).  
Згинальна жорсткість bK  вала з урахуванням шпаринного ущільнення 
знаходиться із його розрахункової схеми, приведеній на рисунку 3.9. При цьому 
вважається, що опора знаходиться на середині шпаринного ущільнення. У 
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таблиці 3.1 представлені розрахунковий коефіцієнт згинальної жорсткості bK  
вала у шпаринному ущільненні з параметром rl . 
 
 
Рисунок 3.8 – Залежність 
e
r
K
K
l  )(
 
 
 
Рисунок 3.9 – Розрахункова схема вала 
 
Таблиця 3.1  
Коефіцієнт згинальної жорсткості вала 
 
r
l  
1,5 2,0 2,5 
мНKb /10
6  1,68 1,31 1,05 
 
Ураховуючи (3.6) і (3.8), коефіцієнт радіальної жорсткості eK гідростатичної 
сили будемо знаходити методом послідовних наближень по (3.9)  
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(3.9) 
 
при цьому коефіцієнт кутової жорсткості гідростатичної сили знаходимо за 
формулою 
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3.5 Результати експериментальних досліджень 
 
З метою експериментальної перевірки одержаних в розділі 2 теоретичних 
результатів були проведені відповідні експериментальні дослідження ряду 
типорозмірів шпаринних ущільнень. Як відмічалося раніше, експериментальні 
дослідження пружних характеристик шпаринних ущільнень зводились до 
визначення реакції рідинного шару на прикладену силу. 
Слід відмітити, що при проведені експериментальних досліджень були 
виявлені наступні особливості. 
1. При 1rl  вал «спливає» у шпаринному ущільненні, що свідчить про 
появу у шпаринному ущільненні центруючої гідростатичної сили. 
2. При 5,1rl вал перестає «спливати» в ущільненні, а лежить на 
ущільнюючій манжеті 7, рисунок 3.3. Це, на думку автора, пояснюється 
впливом складової радіальної сили, обумовленої перекосом між валом та 
втулкою, величина якої, як показують теоретичні дослідження (рисунок 2.11та 
3.8), з ростом параметра rl стрімко зростає. Але при подальшому навантаженні 
вала, зміщуючи його вгору, спостерігається лінійна залежність між 
прикладеною силою та обумовленим нею переміщенням при всіх розглянутих 
перепадах тиску на шпарині. 
3. При 5,2rl  спостерігається втрата стійкості положення рівноваги 
вала поблизу стінки втулки: зміщуючи вал вниз із положення рівноваги при 
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перепадах тиску рідина на шпарині МПаp 4,0  вал стрімко повертається у 
початкове положення рівноваги і на наступне збільшення навантаження майже 
не реагує. З ростом перепаду тиску спостерігається явище самозбудження 
коливань вала, причому з ростом перепаду тиску їх інтенсивність зростає.  
Типові характеристики навантаження вала при різних геометричних 
розмірах шпарини і перепаду тиску робочої рідини на ній наведені на рисунках 
3.10, 3.11. 
 
 
Рисунок 3.10 – Характеристики навантаження вала 
 
 
Рисунок 3.11 – Характеристики навантаження вала 
 
В даній роботі результати обробки характеристик навантаження вала 
приведемо для шпаринного ущільнення з параметром 5,2rl .  
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За формулою (3.1) одержуємо значення коефіцієнта жорсткості cK системи 
«вал – шпаринне ущільнення». Його залежність від перепаду тиску на шпарині 
приведена на рисунку 3.12 (маркер 4). Використовуючи ітераційний процес, по 
(3.9) знаходимо залежність коефіцієнта жорсткості складової гідростатичної 
сили, обумовленої радіальним зміщенням вала, від перепаду тиску на шпарині 
(рис 3.12, маркер 3). Залежність коефіцієнта жорсткості складової 
гідростатичної сили, обумовленої кутовим зміщенням вала, від перепаду тиску 
на шпарині показана на рисунку 3.13, (маркер 3). 
Вид одержаних експериментальних залежностей коефіцієнтів жорсткості 
складових гідростатичної сили підтверджує відомий теоретично одержаний 
результат їх лінійної залежності від перепаду тиску на шпарині при 
розвиненому турбулентному русі рідини (автомодельна область) у шпаринному 
ущільненні.  
 
 
Рисунок 3.12 – Зіставлення теоретичних та експериментального коефіцієнтів 
радіальної жорсткості гідростатичної сили 
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Рисунок 3.13 - Зіставлення теоретичних та експериментального коефіцієнтів 
кутової жорсткості гідростатичної сили 
 
На рисунках 3.12 та 3.13 приведені також теоретичні результати, одержані 
по методиці короткого шпаринного ущільнення (прямі 1) та по методиці 
шпаринного ущільнення, модель якого враховує окружні перетоки робочої 
рідини у шпарині, обумовлені полем тиску рідини (прямі 2). Як видно, 
розрахунок гідростатичної сили у шпаринному ущільненні по методиці 
короткого ущільнення дає значно завищений результат, в той час як 
розбіжність між експериментальними даними та розрахунком по методиці з 
урахуванням спірального руху рідини несуттєва. Розбіжність між 
експериментальними даними та теоретичними результатами при перепадах 
тиску до 0,3 МПа, на думку автора, можна пояснити перехідним режимом 
турбулентної течії.  
 
3.6 Висновки 
 
На підставі проведених експериментальних досліджень можна зробити 
наступні висновки. 
1. Розроблено стенд для проведення експериментальних досліджень 
гідродинамічних процесів у шпаринному ущільненні довільної довжини. Хоча 
запропонована модель ущільнення й не точно імітує умови роботи шпаринного 
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ущільнення (розглядається необертовий вал), але вона дозволяє оцінити вплив 
окружних перетоків робочої рідини у шпарині довільної довжини, обумовлених 
полем тиску рідини, і одержати експериментальні дані для співставлення з 
теоретичними результатами. 
2. Гідростатична сила, яка виникає в шпаринному ущільненні довільної 
довжини характеризується високою лінійністю для достатньо широкого 
діапазону ексцентриситетів вала, що дозволяє достатньо точно її описувати 
коефіцієнтом жорсткості. 
3. З ростом параметра rl  зростає вплив складової гідростатичної сили, 
обумовленої перекосом осей вала і втулки. Оскільки у реальних умовах завжди 
присутні випадкові неспіввісність вала і втулки та перекіс між їх осями, бажано 
не використовувати відносно довгі шпаринні ущільнення ( 5,1rl ). 
4. Використовуючи теоретичне співвідношення між коефіцієнтами 
жорсткості складових гідростатичної сили, експериментально одержано 
величини коефіцієнтів жорсткості складових гідростатичної сили, обумовленої 
як радіальним так і кутовим зміщенням вала в шпарині.  
5. Співставлення теоретичних розрахунків і даних експерименту свідчать 
про задовільний збіг результатів, що підтверджує достовірність розробленої 
методики розрахунку гідродинамічних параметрів шпаринних ущільнень з 
урахуванням спірального руху рідини в шпарині.  
6. Окружні перетоки, обумовлені довжиною шпарини, понижують 
величину радіальної сили; у відносно довгих циліндричних шпаринах можуть 
з’являтись явища самозбудження коливань необертового вала. 
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РОЗДІЛ 4 
АНАЛІЗ ВПЛИВУ ШПАРИННИХ УЩІЛЬНЕНЬ ДОВІЛЬНОЇ ДОВЖИНИ 
НА ДИНАМІЧНІ ХАРАКТЕРИСТИКИ РОТОРА 
 
4.1 Вступні зауваження 
 
Досвід експлуатації швидкохідних відцентрових насосів показує, що 
основним джерелом їх вібрацій є неврівноважений ротор. Тому для сучасного 
насособудування розрахунки динамічних характеристик ротора набувають 
виключно важливе значення. Як відмічалося раніше, коливання роторів у 
значній мірі обумовлені гідродинамікою проточної частини відцентрового 
насоса і, насамперед, гідродинамічними процесами у шпаринних ущільненнях. 
Для дослідження впливу конструкції шпаринних ущільнень на динаміку 
ротора, як правило, використовують одномасові моделі ротора, які 
представляють собою масивні диски з невагомим двоопорним [22,55] або 
консольним [34] валом. Розглядаючи такі моделі автори робіт відмічають, що 
хоча такі спрощені моделі й не відповідають реальній роторній системі, вони 
все ж таки відображають їх динамічні властивості і дають можливість оцінити 
вплив шпаринних ущільнень на динаміку ротора. 
Ураховуючи практичну значущість даної задачі, у даному розділі 
викладені теоретичні дослідження впливу шпаринних ущільнень довільної 
довжини на динаміку роторної системи як для модельного ротора так і для 
реального ротора відцентрового насоса типу ПЕ. 
 
4.2 Одномасова модель ротора відцентрового насоса 
 
Для оцінки впливу гідродинамічних процесів у шпаринному ущільненні на 
основні динамічні характеристики ротора розглянемо спрощену одномасову 
симетричну модель ротора на жорстких опорах, рисунок 4.1[23]. Модель має 
наступні параметри: 
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-  параметри вала: довжина 520l  мм м, діаметр 25d  мм, маса ротора 
16m  кг; 
- геометрія шпарин: довжина 48l  мм, радіус 25r мм; середній 
радіальний зазор 3,00 h  мм; 
-  перепад тиску рідини на шпарині 25,1p МПа. 
 
 
Рисунок 4.1 – Одномасова модель ротора 
 
Структуру радіальної сили, яка виникає у шпаринному ущільненні, приймаємо 
у вигляді  
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де  bq 5,0  - коефіцієнт циркуляційної сили; 
yx, - координати зміщення геометричного центру вала у нерухомій 
системі координат; 
22 yxr   - радіус орбіти руху центра вала. 
Коефіцієнт демпфування визначаємо по формулі (2.65), проекції 
гідростатичної сили – по (2.79). Для даного шпаринного ущільнення маємо: 
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Рух вала ушпаринних ущільненнях відносно нерухомої системи координат 
описується системою диференціальних рівнянь  
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  (4.1) 
 
де  m  - маса вала; 
b
c  - коефіцієнт жорсткості вала; 
1
me  - величина дисбаланса; 
  - частота обертання вала. 
 
4.3 Дослідження динамічних характеристик одномасової лінійної 
моделі ротора  
 
Проведемо аналіз впливу шпаринного ущільнення на динамічні 
характеристики ротора з урахуванням лінеаризованих складових радіальної 
сили у шпарині. Вважаючи у (4.1) 1)( r , та вводячи позначення  
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одержимо рівняння руху ротора у безрозмірному виді 
 






),sin(22
);cos(22

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 (4.2) 
 
де 









b
c
c
k
k
)0(2
1  
Система рівнянь (4.2) допускає аналітичний розв’язок. Помноживши друге 
рівняння на уявну одиницю та вводячи комплексну змінну yixz  , систему 
(4.2) зведемо до рівняння виду 
 
 ieezibkzzbz 22      (4.3) 
 
Частинний розв’язок (4.3), який відповідає усталеним вимушеним 
коливанням вала, шукаємо у вигляді  
 
iAez        (4.4) 
 
Підставивши (4.4) у (4.3) одержимо 
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де  0A  - амплітуда коливань,  
 0  - зсув фаз. 
Амплітуда коливань визначається формулою (4.5) 
 
   5,022222
0

  bkeA     (4.5) 
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Для аналізу впливу шпаринних ущільнень на динамічні характеристики 
ротора на рисунку 4.2 приведені амплітудні частотні характеристики 
модельного ротора. Крива 1 характеризує амплітуду коливань вала «у повітрі» 
(без урахування шпаринного ущільнення), в подальшому будемо її вважати 
базовою при аналізі впливу шпаринного ущільнення на динаміку ротора. Крива 
2 побудована з урахування шпаринного ущільнення, у якому складові 
радіальної сили обчислені по методиці короткого ущільнення. Амплітудну 
частотну характеристику модельного ротора з урахуванням окружних перетоків 
рідини у шпарині (модель шпаринного ущільнення довільної довжини) описує 
крива 3. Як видно, шпаринні ущільнення підвищують значення критичної 
швидкості ротора та зменшують амплітуду коливань, але, як буде показано 
нижче, при )1(2
KP
   ( )1(
KP
 - перша власна частота ротора з урахуванням 
шпаринних ущільнень) обумовлюють втрату динамічної стійкості роторної 
системи. Окружні перетоки робочої рідини у шпарині, при рівних інших 
умовах, дещо знижують критичну швидкість ротора та збільшують амплітуду 
його коливань в області критичної швидкості. Крива 4 представляє собою 
амплітудну частотну характеристику ротора у шпаринному ущільненні з 
кільцевою канавкою, виконаною посеред шпарини. Використання такої 
конструкції підвищує значення критичної швидкості ротора, але при цьому й 
зростає амплітуда коливань у області критичної швидкості. 
 
 
Рисунок 4.2 – Амплітудні частотні характеристики модельного ротора 
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4.4 Аналіз стійкості обертання і нелінійних коливань 
 
Для аналізу впливу шпаринного ущільнення на динамічні характеристики 
ротора з урахуванням нелінійності гідростатичної сили у шпарині, запишемо 
(4.1) у безрозмірному виді. Введемо позначення  
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одержимо рівняння руху ротора у безрозмірному виді 
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(4.6) 
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Аналіз розв’язку системи (4.6) проведемо чисельним методом з 
використанням програмного комплексу Mathcad. Одержані область стійкого 
руху ротора, а також гранична по стійкості його частота обертання. При цьому 
гранична по стійкості частота обертання ротора встановлювалася по факту 
появи субгармонійної автоколивальної складової при зміні відносної частоти 
обертання ротора  . 
На рисунках 4.3, 4.4 і 4.5 у якості прикладу наведені коливання центра вала 
(у перерізі знаходження маси) у горизонтальній площині (а), орбіти руху центра 
вала (б) та відповідні спектри (в) на трьох частотах: стійка область руху ротора; 
границя стійкої області обертання та нестійка область обертання. 
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а) 
 
б)      в) 
Рисунок 4.3 – Коливання центру вала у стійкій області обертання 5,1 . 
 
 
а) 
 
            б)     в) 
Рисунок 4.4– Коливання центру вала на границі стійкого руху вала 2  
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а) 
 
б) 
Рисунок 4.5 – Коливання центру вала у нестійкій області обертання 05,2  
 
 
 
Рисунок4.6 – Залежність відносної амплітуди синхронної складової коливань 
вала від відносної частоти обертання  
 
Проведений аналіз одержаних результатів свідчить про те, що розбіжність 
між розрахунками динамічних характеристик ротора по методикам короткого 
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шпаринного ущільнення та ущільнення довільної довжини можуть носити не 
тільки кількісний, а й якісний характер. Так, наприклад, у [81] показано, що у 
нестійкій області обертання вала ротор здійснює автоколивання з усталеною 
амплітудою. При цьому сумарний рівень вібрації у деякій області продовжує 
залишатися у допустимих межах. В той же час із рисунків 4.3-4.6 видно, що для 
досліджуваної моделі ротора, яка має м’яку характеристику жорсткості, 
автоколивальний режим має місце тільки на границі області стійкого руху, 
потім спостерігається стрімкий ріст зміщення вала, тобто при урахуванні 
спірального потоку рідини у шпаринному ущільненні аварійний ефект виникає 
вже після втрати ротором стійкості. 
 
4.5 Аналіз впливу врахування спірального потоку робочої рідини на 
величини критичних частот типових конструкцій роторів  
 
Проведемо аналіз впливу шпаринних ущільнень на критичні частоти 
ротора відцентрового насоса ПЕ 400-185, рисунок 4.7. Для їх розрахунку 
використовуємо метод початкових параметрів, який, як відомо, дозволяє з 
заданою точністю обчислювати необхідну кількість власних частот і власних 
форм коливань будь-якої конструкції ротора з безперервно розподіленою 
масою та довільним числом зосереджених мас та пружних опор.  
 
 
Рисунок 4.7 – Ротор насоса ПЕ 400-185  
 
Рохрахункова схема, таблиця даних та результати розрахунку приведені у 
додатку Б. 
Для оцінки впливу на критичні частоти ротора окружних перетоків робочої 
рідини, обумовлених полем тиску рідини в шпарині, розрахунки будемо 
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проводити як по методиці короткого ущільнення, так і по розробленій у даній 
роботі методиці ущільнення довільної довжини. Гідростатичну жорсткість 
шпаринних ущільнень при цьому знаходимо відповідно за формулами (2.45) і 
(2.43) при перепадах тиску, які відповідають номінальній частоті обертання 
ротора хвоб /3000 . 
Для аналізу впливу на критичні частоти ротора складової гідростатичної 
сили, обумовленої перекосом ротора у циліндричній шпарині автоматичної 
системи осьового урівноваження, розрахунки критичних частот ротора 
проведемо також з урахуванням кутової жорсткості гідростатичної сили, 
коефіцієнт якої обчислюємо за формулою (2.53). 
Розрахунки критичних частот ротора проведено для двох значень 
величини середнього радіального зазору шпаринного ущільнення:
мh 4
0
105,2   та мh 4
0
100,4  . 
Результати розрахунків приведені у таблицях 4.1 та 4.2. 
 
Таблиця 4.1 
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Критичні частоти ротора у шпаринах 
 мh 4
0
105,2  , с-1 
Відносна похибка, % 
Методика 
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1 115,4 519,1 480,9 504,8 -7,9 -2,8 
2 512,6 802,6 637,3 727,4 -18,0 -9,1 
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Таблиця 4.2  
Критичні частоти ротора 
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Критичні частоти ротора у шпаринах 
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1 115,4 443,5 412,7 428,4 7,5 3,5 
2 512,6 759,6 626,1 681,9 21,3 11,4 
 
Із таблиць видно, що урахування окружних перетоків робочої рідини та 
кутової жорсткості гідростатичної сили у циліндричній шпарині автоматичної 
системи осьового урівноваження суттєво уточнює величини критичних частот 
обертання (в бік зменшення). Так, наприклад, зменшення першої критичної 
частоти досягає від 7.5% до 8%, другої – від 18% до 21% у залежності від 
величини середнього радіального зазору. 
У роботі також проведено розрахунок критичних частот даного ротора з 
урахуванням розбивки кільцевою канавкою циліндричної шпарини 
автоматичної системи осьового урівноваження, оскільки, як показують 
проведені у розділі 2 теоретичні дослідження, відносно довгі шпарини можуть 
погіршувати вібраційний стан ротора. 
Результати розрахунків приведено у таблицях 4.3 та 4.4. 
Як видно, наявність кільцевої канавки у шпарині при інших рівних умовах 
підвищує першу критичну частоту ротора на 6%, другу – на 12%. При цьому 
практично зникає дестабілізуючий вплив складової гідростатичної сили, 
обумовленої перекосом ротора у відносно довгому шпаринному ущільненні. 
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Таблиця 4.3 
Критичні частоти ротора 
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2 637,3 727,4 788,6 820,1 
 
Таблиця 4.4 
Критичні частоти ротора 
Н
о
м
ер
 к
р
и
ти
ч
н
о
ї 
ч
ас
то
ти
 
Критичні частоти ротора  мh 4
0
100,4  , с-1 
Суцільна шпарина Шпарина з кільцевою канавкою  
З
 
у
р
ах
у
в
ан
н
ям
 
к
у
то
в
о
ї 
ж
о
р
ст
к
о
ст
і 
Б
ез
 
у
р
ах
у
в
ан
н
я 
к
у
то
в
о
ї 
ж
о
р
ст
к
о
ст
і 
З
 
у
р
ах
у
в
ан
н
ям
 
к
у
то
в
о
ї 
ж
о
р
ст
к
о
ст
і 
Б
ез
 
у
р
ах
у
в
ан
н
я 
к
у
то
в
о
ї 
ж
о
р
ст
к
о
ст
і 
1 412,7 428,4 438,7 441,4 
2 626,1 681,9 745,9 769,2 
 
4.4 Висновки 
 
Проведений аналіз впливу шпаринних ущільнень на динамічні характеристики 
ротора відцентрового насоса дозволяє зробити наступні висновки. 
1. Вібраційний стан відцентрового насоса у значній мірі визначається 
гідродинамічними силами, які виникають у шпаринних ущільненнях його 
проточної частини. Гідростатичні сили у шпаринах можуть суттєво змінити 
критичні швидкості ротора. У області критичних швидкостей амплітуда 
коливань ротора визначається, як правило, демпфуючими силами шпаринних 
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ущільнень. Суттєвий дестабілізуючий вплив на стійкість руху ротора чинить 
циркуляційна сила: при співвідношенні між циркуляційною та демпфуючою 
силами виду bq 5,0 ротор втрачає стійкість при частоті обертання ротора 
)1(2
кр
  . 
2. Шпаринні ущільнення з спіральним рухом робочої рідини 
обумовлюють гірші вібраційні властивості ротора, ніж шпарини з 
переважаючим осьовим потоком рідини. У відносно довгих шпаринах  1
r
l
зростає вплив на динаміку ротора відцентрового насоса складової 
гідростатичної сили, обумовленої перекосом осей ротора та втулки. 
3. Розбивка циліндричної шпарини автоматичної системи осьового 
урівноваження кільцевою канавкою при інших рівних умовах підвищує 
критичні частоти ротора та знижує дестабілізуючий вплив складової 
гідростатичної сили, обумовленої перекосом ротора у відносно довгому 
шпаринному ущільненні. 
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В дисертаційній роботі вирішена науково-практична задача прогнозування 
динамічних характеристик ротора відцентрового насоса з урахуванням 
спірального руху робочої рідини у шпаринному ущільненні, який обумовлений 
полем тиску рідини в шпарині (модель шпаринного ущільнення довільної 
довжини). 
Основні результати роботи полягають в наступному. 
1. Аналіз науково-технічних публікацій, пов’язаних з дослідженням 
гідродинамічних процесів в шпаринних ущільненнях та впливу останніх на 
динамічні характеристики ротора відцентрового насоса показав, що динамічні 
характеристики ротора швидкохідної відцентрової машини у значній мірі 
визначаються дією виникаючих в ущільненні гідродинамічних сил: в 
залежності від конструкції та умов роботи шпарини гідродинамічні сили 
можуть або знижувати віброактивність ротора, або навпаки, обумовлювати 
його динамічну нестійкість. 
Задачі розрахунку критичних частот ротора відцентрового насоса, його 
вимушених коливань та граничної по стійкості частоти обертання з 
урахуванням шпаринних ущільнень проточної частини у методичному плані 
можуть вважатися вирішеними. Надійність вказаних розрахунків визначається 
достовірністю інформації про величину складових радіальної сили та моментів 
у шпаринному ущільненні. 
На даний час у достатній мірі досліджені гідродинамічні процеси у 
лінійній постановці для так званих коротких шпаринних ущільнень  5,0
r
l , в 
яких окружною складовою швидкості руху рідини, обумовленої полем тиску, 
нехтують. Розбіжність між кінцевими результатами при обчисленні пружної та 
демпфуючої сил, яка обумовлена окружними перетоками рідини в шпарині
 5,0
r
l , пропонується корегувати додатковими коефіцієнтами. В літературі 
відсутні аналітичні методи розрахунку шпаринних ущільнень з урахуванням 
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спірального руху робочої рідини в шпаринному ущільненні, який обумовлений 
полем тиску рідини в шпарині. 
2. У роботі дістало подальший розвиток дослідження гідродинамічних 
процесів у шпаринному ущільненні відцентрового насоса з урахуванням 
спірального руху рідини, обумовленого як обертанням ротора, так і полем 
тиску рідини в шпарині. Запропонована модель шпаринного ущільнення з 
урахуванням спірального руху рідини (модель довільної довжини) дозволяє 
оцінювати не тільки вплив геометричних розмірів шпаринного ущільнення на 
складові радіальної сили, яка виникає у шпарині, а й проводити дослідження 
нелінійних гідродинамічних процесів у шпарині. 
3. Для теоретичного дослідження гідродинамічних процесів у шпаринному 
ущільненні довільної довжини вперше запропонована методика аналітичного 
розрахунку складових лінеаризованої радіальної сили, що діє на ротор з боку 
шару рідини, яка відрізняється від відомих тим, що враховує спіральний рух 
рідини в шпарині, обумовлений полем тиску рідини. Показано, що складові 
радіальної сили у шпарині можна характеризувати безрозмірними 
коефіцієнтами, які визначаються двома параметрами 
r
l  та 
h
r . Вперше 
побудовані діаграми для безрозмірних коефіцієнтів лінеаризованих складових 
радіальної сили дають змогу аналізувати вплив геометричних розмірів шпарини 
на радіальну силу без додаткових розрахунків. 
Дана оцінка впливу окружних перетоків на величину складових радіальної 
сили в залежності від геометричних розмірів шпарини. Показано, що 
загальноприйняте допущення моделі короткого ущільнення 5,0rl  може 
привести до 10%-ої похибки, що є прийнятним. В той час слід відмітити, що 
при 5,0rl  бажано використовувати модель ущільнення довільної довжини, 
оскільки похибка стрімко зростає. 
Слід відмітити суттєве зростання складової радіальної сили, обумовленої 
перекосом вала і втулки, у відносно довгих шпаринних ущільненнях. 
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4. Існуючі аналітичні дослідження нелінійності складових радіальної сили в 
шпарині базуються на моделях короткого шпаринного ущільнення, тобто без 
урахування окружних перетоків рідини у шпарині. В цьому випадку складові 
радіальної сили з ростом ексцентриситету ротора зростають. В роботі вперше 
показано, що з урахуванням окружних перетоків робочої рідини в шпарині 
гідростатична сила, обумовлена радіальним зміщенням ротора, має м’яку 
характеристику жорсткості, тобто урахування у математичній моделі 
шпаринного ущільнення окружних перетоків може привести не тільки до 
кількісної розбіжності результатів, а й якісної. Причому при  
гідростатична сила змінює напрям і стає децентруючою, а це може привести до 
втрати ротором стійкості. А тому для дослідження нелінійних гідродинамічних 
процесів у шпарині необхідно використовувати модель шпаринного 
ущільнення довільної довжини. 
5. Проведені експериментальні дослідження гідростатичної сили у відносно 
довгих шпаринних ущільненнях показали, що окружні перетоки рідини у 
шпарині, обумовлені полем тиску, зменшують величину гідростатичної сили. В 
той же час з збільшенням довжини шпарини зростає вплив складової 
гідростатичної сили, обумовленої перекосом між валом та втулкою.  
Використовуючи теоретичне співвідношення між коефіцієнтами 
жорсткості складових гідростатичної сили, експериментально одержано 
величини коефіцієнтів жорсткості складових гідростатичної сили, обумовленої 
як радіальним так і кутовим зміщенням вала в шпарині. Зіставлення 
теоретичних та експериментальних даних дає задовільні результати. 
Із збільшенням довжини шпаринного ущільнення суттєвого зростає вплив 
не співвісності та перекосу вала у втулці технологічного характеру: при 5,1rl
вал перестає «спливати» в ущільненні. 
Вперше експериментально виявлено факт втрати стійкості вала у відносно 
довгому  5,2rl  шпаринному ущільненні циліндричної форми. 
9,085,0 
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6. Проаналізовано вплив уточненої радіальної сили у шпаринному 
ущільненні на динамічні характеристики як модельного так і реального ротора 
відцентрового насоса. Показано, що розбіжність між розрахунками динамічних 
характеристик ротора за методиками короткого ущільнення та ущільнення 
довільної довжини можуть носити не тільки кількісний, але й якісний 
характер:для моделі ротора з м’якою характеристикою жорсткості 
автоколивальний режим має місце лише на границі стійкості, а потім 
спостерігається різке зростання радіального зміщення вала.  
7. Проведений аналіз радіальної сили у шпаринному ущільненні з кільцевою 
канавкою. Показано, що суттєвий вплив кільцевої канавки на коефіцієнт 
радіальної жорсткості гідростатичної сили спостерігається вже у шпарині з 
параметром 75,0
r
l , при цьому також суттєво зменшується дестабілізуючий 
вплив складової гідростатичної сили, обумовленої перекосом вала у втулці.  
8. Розроблені наукові положення та отримані в дисертаційній роботі 
результати дозволяють у подальшому створювати нові математичні моделі 
шпаринних ущільнень та досліджувати їх вплив на динамічні характеристики 
ротора швидкохідної відцентрової машини. 
Основні результати теоретичних та експериментальних досліджень роботи 
використовуються у «Науково-дослідному і проектно-конструкторському 
інституті атомного та енергетичного насособудуванні» (ВАТ «ВНДІАЕН»  
м. Суми) при проектуванні та модернізації відцентрових насосів, а також у 
навчальному процесі Сумського державного університету, що підтверджується 
відповідними актами впровадження. 
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Рисунок Б.1 – Розрахункова схема вала 
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Таблиця Б.1 
Вихідні дані 
Номер 
ділянки 
Тип 
ділянки 
Довжина 
ділянки, 
м  
Діаметр 
ділянки, 
м  
Маса 
ділянки, 
кг  
Радіальна 
жорсткість, 
мН /  
Кутова 
жорсткість, 
Н  
1 1 80 95 0 0 0 
2 2 0 0 30 0 0 
3 1 85 95 0 0 0 
4 1 118 100 0 0 0 
5 3 0 0 0 8107   0 
6 1 146 100 0 0 0 
7 1 390 110 0 0 0 
8 1 117 125 0 0 0 
9 1 60 115 0 0 0 
10 2 0 0 8,1 0 0 
11 1 137 115 0 0 0 
12 2 0 0 18,3 0 0 
13 3 0 0 0 
61085,7   0 
14 1 110 115 0 0 0 
15 2 0 0 14,2 0 0 
16 3 0 0 0 
61075,5   0 
17 1 110 115 0 0 0 
18 2 0 0 14,2 0 0 
19 3 0 0 0 
61091,5   0 
20 1 110 115 0 0 0 
21 2 0 0 14,2 0 0 
22 3 0 0 0 
61091,5   0 
23 1 110 115 0 0 0 
24 2 0 0 14,2 0 0 
25 3 0 0 0 
61091,5   0 
26 1 110 115 0 0 0 
27 2 0 0 14,2 0 0 
28 3 0 0 0 
61091,5   0 
29 1 110 115 0 0 0 
30 2 0 0 14,2 0 0 
31 3 0 0 0 
61091,5   0 
32 1 110 115 0 0 0 
33 2 0 0 14,2 0 0 
34 3 0 0 0 
61091,5   0 
35 1 110 115 0 0 0 
36 2 0 0 14,2 0 0 
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Продовження таблиці Б.1 
37 3 0 0 0 
61091,5   0 
38 1 110 115 0 0 0 
39 2 0 0 14,2 0 0 
40 3 0 0 0 
61091,5   0 
41 1 110 115 0 0 0 
42 2 0 0 14,2 0 0 
43 3 0 0 0 
61091,5   0 
44 1 110 115 0 0 0 
45 2 0 0 11 0 0 
46 3 0 0 0 
61071,3   0 
47 1 235 115 0 0 0 
48 2 0 0 8 0 0 
49 3 0 0 0 
71034,8   0 
50 4 0 0 0 0 
71044,2   
51 1 99 115 0 0 0 
52 1 355 110 0 0 0 
53 1 146 100 0 0 0 
54 3 0 0 0 8107   0 
55 1 72 100 0 0 0 
 
Результати розрахунку 
 
